転がり軸受の冷風潤滑に関する研究 by 大関,浩
明治大学大学院　理工学研究科
　　　　2000年度
　　　博士学位請求論文
転がり軸受の冷風潤滑に関する研究
指導教員　清水茂夫教授
学位請求者　機械工学専攻
　　　　　　大関　浩
?
次
第1章緒　論・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　1．1まえがき・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　1．2従来の研究の概要と本研究の意味・・・・・・・・・・・・・・・…
　L3本論文の構成と概略内容・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
ー?ー??「?
第2章　汎用冷風発生器を用いた冷風潤滑に関する基礎実験・・・・・・…
　2．1まえがき・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　2．2実験方法および実験装置・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2。2．1実験装置の構造・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2．2．2汎用冷風発生器を用いた実験・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2。2．3主軸直結型冷風発生器を用いた実験・・・・・・・・・・・・…
　　2．2．4温度分布測定装置・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2．2．5マグネットカップリングの特性・・・・・・・・・・・・・・…
　2。3実験結果と考察・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2．3．1汎用冷風発生器の温度特性・・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2．3．2汎用冷風発生器を用いた場合の軸受の温度上昇・・・・・・・…
　　2．3．3主軸直結型冷風発生器を用いた場合の軸受の温度上昇・・・・…
　　2．3．4汎用冷風発生器の温度分布・・・・・・・・・・・・・・・・…
　　2．3．5マグネットカップリングの効果・・・・・・・・・・・・・・…
　2．4まとめ・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
??????????
第3章　冷凍式冷風発生装置を用いた冷風潤滑に関する基礎実験・・・・…
　3．1まえがき・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
　3．2実験方法および実験装置・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　°’
　　3．2．1冷凍式冷風発生装置の構造と潤滑装置・・・・・・・・・・・…
　　3．2．2冷凍式冷風発生装置の性能確認・・・・・・・・・・・・・・…
　　3．2．3冷凍式冷風発生装置を使用した場合の冷却エア温度分布・・・…
　　3．2．4冷凍式冷風発生装置を使用した冷風潤滑実験方法・・・・・・…
　3．3実験結果と考察・・・・・…　　°°”°°’’’’”°°”°°
　　3．3．1冷凍式冷風発生装置の性能・・・・・・・・・・・・・・…　　°°
　　3．3．2冷凍式冷風発生装置の温度分布・・・・・・・・・・・・・・…
　　3．3．3冷凍式冷風発生装置使用した場合の軸受温度上昇と熱変位・・…
　3．4まとめ・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…
第4章　主軸回転数を変動させた場合の冷却制御に関する基礎実験・・・…　　69
　4．1まえがき・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　69
　4．・2実験方法および実験装置・・・…　　°’°’°°°°”°”°°’69
　　4．2．1冷却エアの熱量を制御するための方法に関する検討・・・・・…　　69
　4．2．2軸受の発熱量と冷却エアの熱容量の計算・・・・・・・・・・…　　72
　4．2．3主軸回転数を変動させた実験方法・・・・・・・・・・・・・…　　74
4．3実験結果と考察・・・・・・・…　　．．．．．．．．．．．．．．．．75
　4．・3．1主軸熱変位と軸受外輪温度・・・・・・・・・・・・・・・・…　　75
　4．3．2軸受外輪の温度分布・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　78
4．4まとめ・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　80
第5章冷風潤滑ノズルの形状と温度分布に関する実験・・・・・・・・…　　81
　5．1まえがき・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　．．．．．81
　5．2実験方法および実験装置・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　83
　　5．2．1噴射穴面取りノズルとノズル流量測定装置・・・・・・・・・…　　83
　　5．2．2潤滑油噴霧測定装置・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　86
　　5．2．3噴射穴の数と位置に関する実験・・・・・・・・・・・・・・…　　90
　　5．2．4ノズル内面流体研磨装置・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　91
　5．3実験結果と考察・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　93
　　5．3．1流体研磨とノズル流量・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　93
　　5．3．2潤滑油の噴霧状態・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　96
　　5．3．3潤滑油の噴射穴数と流量比・・・・・・・・・・・・・・・・…　　100
　　5．3．4潤滑油の噴射穴数と軸受温度・・・・・・・・・・・・・・・…　　102
　5．4まとめ・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　103
第6章　軸受保持器の形状に関する実験・・・・・・・・・・・・・・・…　　104
　6．1はじめに・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　104
　6．2実験方法および実験装置・・・・・・・・・・・・・…　　°・・°°°104
　6．3実験結果と考察・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　108
　6．4まとめ・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　111
第7章結　論・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　112
参考文献・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　　°・116
謝辞・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・・…　119
付録　冷風潤滑の高速マシニングセンタ主軸への適用
??
記号
????????????????????????
記　号
説　明
基本定格荷重
内輪転道面径
軸受のピッチ円直径
外輪転道面径
アキシアル荷重
ラジアル荷重
静等価荷重
荷重係数
軸受の型式と潤滑方法で決まる係数
軸受形式と潤滑方法で決まる係数
発熱量
潤滑油ノズルからの距離
動摩擦トルク
動摩擦トルク荷重項
動摩擦トルク速度項
軸受転数
供給圧力
供給する常温の圧縮エアまたは冷却エアの流量
測定時間
冷却エア温度
室温
軸受のサチュレート温度
主軸端熱変位
冷却エアのエンタルピー
静ラジアル荷重係数
静アキシアル荷重係数
流量係数
潤滑油動粘度
気体密度
血
単位
N
　　W
　mm
　Nm
　Nm
　Nm
　Min’l
　MPa
N］し！min
　Min
　　℃
　　℃
　　℃
　　μm
　　W
　cSt
kg／m3
添　字
S
??
?
??
V
静的な項であることを示す
軸受の内輪に関する項であることを示す
軸受の外輪に関する項であることを示す
アキシアル方向に関する項であることを示す
ラジアル方向に関する項であることを示す
荷重に関する項であることを示す
速度に関する項であることを示す
iv
第1章　緒諭
　1．1まえがき
　別名マザーマシンと呼ばれている工作機械は，全ての産業分野で基盤をなす機械の
中の機械である．航空機や宇宙飛翔体に使用する軽量，高強度，高精度部品のように
素材から目的の形状を直接削り出すことは当然のことながら，樹脂成型品および板金
プレス部品における成型用金型は量産化，低価格化のためには必要不可欠であり，高
速，高精度のNC工作機械によって加工される．これらを加工する場合に忘れてはなら
ないのが，工作機械の母性原理1）である．加工した製品の品質を決定する寸法精度や
形状精度および表面状態は，加工を行う工作機械の性能に大きく左右されるので，高
精度の品質を得るためには使用する工作機械も当然，熱変形や振動問題をクリアした
高精度の製品でなければならない．工作機械の性能を決定付ける主な要因として，
　①ボールねじやボールガイドやリニアモータを用いた送り案内系の性能ならびに
　精度
　②コラムやテーブルや主軸などの剛性と組立精度
　③位置決め精度を決定するサーボモータやNC制御装置の性能
　④加工工具を保持して直接加工を行う主軸系の性能
が考えられる．
　中でも切削時の負荷に耐えられるように工具を強力に把持しながら加工を進める
主軸の性能は重要である．工作機械の主軸に対する要求性能は，大きく分けると以下
の2点をあげることができる．
　一つは，光学レンズ用金型やブロックゲージに代表される各種測定用ゲージの精密
加工もしくは超精密加工である．これらの加工は，部品の幾何公差や寸法公差及び表
面粗さの要求値が高く，加工能率の高低にかかわらず加工中の振動や熱変位が許され
ないかあるいは，非常に小さい値が要求される．
　二つ目は自動車や電化製品等の大量生産で使用する部品や金型の高能率・高精度加
工である．これらの加工は，ある程度の精度を維持しながら短時間に大量の製品を加
工しなければならない．この場合，主軸を高速で回転させると同時に送りを高速にし
て加工能率を向上させる方法で対応することができる．言いかえると熱変形の小さい
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軽加工抵抗にした高速・高精度加工法であり，ブロック形状のアルミニウム素材から
部品を削り出す前述の航空機部品や金型加工部品分野でも実用化されている．
　また，別の意味での高速回転について考えてみると，直径5㎜以下のエンドミル加
工や積層基盤の1㎜以下のドリル加工やミニチュアベアリングの穴加工などのように
軸付き砥石を用いる場合には，加工速度は速くなくても工具径が小さいために主軸回
転数を著しく高めなければ最適な加工速度を確保することができない．このような場
合も主軸回転数から判断して高速加工ということができる．
　最近は加工工具の進歩がめざましく，超鋼工具や各種コーティング工具あるいは
CBN工具やダイヤモンド工具等，高速加工に対応した工具が開発されている．さらに，
加工点への加工液供給技術も進歩してきており，6MPa以上の高圧加工液を工具の先端
部分から加工点に直接供給する技術や微少量の加工液をエアと共に供給する技術，あ
るいは一20℃以下の冷風を供給する技術2）などが実用化されてきている．これらの技
術の進歩によって，最近では加工能率を上げながら加工精度も維持しなければならな
いという相反する要求項目を同時に満たす高能率・高精度加工法が実現されてきてい
る．
　高能率・高精度加工を行うためには，機械の主軸回転数を高くして単位時間あたり
の加工量を増やすことが必要であるが，主軸を支持している軸受の摩擦トルクや駆動
モータの負荷が増大するために発熱量が多くなるという問題が発生する．主軸からの
発熱は，主軸頭やコラムに徐々に伝達されて機械の熱変形を招き，加工精度や表面粗
さの悪化につながる．したがって，高能率加工と高精度加工を両立させるためには，
工作機械の主軸もしくは軸受に対して潤滑や冷却に関する何らかの新たな対策が必要
となる．
　機械の主軸構造の変遷を振り返ってみると，以前は駆動モータと主軸との動力伝達
にしばしばベルトを使用していたが，その後モータの伝達トルクの増加に伴って歯車
を用いた駆動方法に変わり，最近では主軸と駆動モータを一体化したビルトインモー
タ構造や主軸と駆動モータをカップリングで直結した構造が増えてきている．特に高
速主軸で多用されているビルトインモータの場合は，高速回転を達成するために回転
系の慣性力をできる限り小さくすることを目的とした構造であるが，発熱源である軸
受やモータ等が一箇所に集中してしまうことから，熱変形に関してはしばしば問題が
発生する．
2
　また，主軸を直接支持している軸受の構造を振り返ってみると，従来は軸受鋼を使
用していた転動体の材質を転動体の遠心力による軌道面との接触面圧の上昇を低減す
ることを目的として，質量の小さい小径の転動体を数多く組み込んだり，セラミック
スの転動体が多用されるようになってきている．また，保持器も鋼板製のプレス保持
器に替わって良好な滑り特性を持ち，軽量で高弾性であるポリアミド等の樹脂材料が
用いられるようになってきた．
　軸受の潤滑と冷却に関してdn値（軸受内径㎜×軸受回転数rpm）で大別すると，
dn≦0．6×106ではグリース潤滑が主流であるが，0．6×106≦dn≦1．2×106ではオイル
＆エア潤滑やオイルミスト潤滑が使用され，dn≧1．2×106以上になるとオイルジェッ
ト潤滑やアンダーレース潤滑が用いられている3）．どの潤滑方法の場合も軸受の外輪
側に冷却液を流すジャケットを持っており，温度制御を行った冷却液を流すことで軸
受周辺の冷却を行っている．
　本論文は，以上のような高速スピンドルに対する従来にない試みとして，潤滑油を
搬送するための圧縮エアの温度を一20℃程度まで冷却して潤滑油と共に軸受に供給す
ることで，潤滑と冷却を同時に行う方法を冷風潤滑4）と称して提案し，その効果に関
する研究結果をまとめたものである．
　1．2従来の研究の概妻と本研究の意味
　高速回転をする軸受の潤滑と冷却に関しては，従来から数多くの報告が行われてい
る．グリース潤滑による高速回転軸受の報告はほとんど見当たらないが，中らは軸受
に封入するグリースの成分と封入量を変化させて，軸受内径20㎜のアンギュラ玉軸受
に関して，dn値1．2×106までの焼き付き特性の評価を行っている5）．オイルミスト
潤滑に関しては，佐々木が潤滑油供給装置に関する潤滑油の霧化率やミストの粒径に
関して詳細に報告している6）．また，多田らはオイルミスト潤滑を用いて軸受回転数
の高速化について実験を行いその効果を明らかにしている7）．オイルジェット潤滑に
関しては，中村らが主軸構造及び冷却装置を含めてその効果に関して報告している8）．
　さらに，オイルジェット潤滑と配管系統は類似しているが，潤滑油を軸受の内輪側
に設けた噴射穴から直接転動体の接触面に供給するアンダーレース潤滑に関しては，
中村らが報告している9）．同様の報告として，E．　V．　Zaretskyらは，オイルジェット潤
滑とアンダーレース潤滑を比較してアンダーレース潤滑の方が軸受の温度上昇低減に
3
効果があることを実験的に確認している1°）・これらは，従来からの潤滑方法に関する
研究報告であるが，新しい潤滑方法として温井らはジェット潤滑に圧縮エアを混合さ
せて軸受に供給する方法に関する実験を行っている11）．また潤滑油を使用しない潤滑
方法として，藤井らは軸受に水を供給して潤滑を行う水潤滑軸受に関する実験を行っ
ている12）．
　一方冷却方法については，ジャケット冷却に関する報告はほとんど見当たらないが，
Kaidoらは保持器の滑りと径方向隙間の変化にジャケット冷却が与える影響に関して
報告を行っている13）．研究報告が少ない理由としては，すでにジャケット冷却がほと
んどの加工機械に採用されており，ほぼ完成された冷却技術と考えられているためと
思われる．また，軸受の周辺に冷却液を供給しない方法として，是田らは電流を流す
ことで冷却効果が得られるペルチエ素子を用いた主軸冷却方法に関して報告を行って
いる14）．主軸の回転による各部分の温度上昇に関しては，ビルトインモータ部も含め
て中村らが理論解析を行い実験値との相関を検証している15）．
　ところで，潤滑方法と冷却方法の工夫以外に潤滑油を軸受に供給するための潤滑油
ノズルも重要な部品であると思われるが，工作機械に使用する潤滑油ノズルの形状に
関する研究は非常に少ない．井上らは潤滑油ノズルの噴射穴のL／Dの違いで潤滑油の
噴霧がどのように変化するかを明らかにしている16）．また，筒井らは潤滑油ノズルの
開閉にピエゾを使用する事で潤滑油の供給量に関する精度を向上させて，その有効性
を確認している17）．しかし，噴射穴の形状を変える実験はほとんど見当たらない．ま
た，斉藤らのようにノズルの長さや形状が噴霧形状にどのような影響を及ぼすかを研
究した報告18）も見られるが，工作機械の潤滑油ノズルの場合は，軸受内部に潤滑油を
確実に供給する必要があるにもかかわらず，噴射穴の仕様や加工方法を考慮した形状
にはなっていない．
　以上のように潤滑及び冷却方法はほぼ確立された技術であり，オイル＆エア潤滑や
オイルミスト潤滑は，構造も簡単で潤滑効果も期待できるために多く用いられている
が，dn≧1．2×106以上の領域になると潤滑効果や冷却効果に関する信頼性が低くなる．
それに対して，ジェット潤滑やアンダーレース潤滑は温度制御を行った大量の潤滑油
を軸受に直接供給するために，十分な潤滑効果と冷却効果が期待できる．しかし大量
の潤滑油を循環させることから，潤滑油回路が非常に複雑になりしかも高価になって
しまう・また，軸受に供給した潤滑油が撹絆されることで抵抗となり，目標とする加
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工能力より大きな出力の駆動モ・一一・・タを必要とする等の問題点が残されている19）．その
他の潤滑や冷却技術は研究段階であり，実用化するためには時間が必要であると思わ
れる．
　本研究では，オイル＆エア潤滑やオイルミスト潤滑を基本にして機械の構造をでき
る限り簡単にしながら高速回転軸受の潤滑と冷却を効率良く行う技術を見出すことを
目的としている．そして冷却効率を向上させるために，冷風潤滑と称して潤滑油と共
に潤滑に使用する圧縮エアの温度を一20℃程度まで低くして軸受に供給する方法を提
案している．軸受に低温のエアを直接供給する報告は，高岡の研究2°）以外見当たらな
い．また潤滑油ノズルの形状に関しては，潤滑油とエアをより多く軸受内部に供給す
るための噴射穴形状を提案する．これらを明らかにすることで，主軸モータの動力損
失が少なく潤滑構造が簡単で，冷却効率の優れた潤滑方法が確立できる．
　研究に当たり，まず実際の工作機械主軸を想定した主軸実験装置を製作して各種の
実験を行った．次に，軸受に供給した冷却エアの挙動を明らかにするために，大気中
に冷却エアを噴射した場合のノズル周辺の温度分布を測定すると共に，横方向から室
温のエアを噴射して軸受保持器の公転による流動層が冷却エアの挙動に対してどのよ
うに影響を及ぼすかを検証した．
　これらの実験の結果より，軸受に潤滑油と冷却エアを同時供給する冷風潤滑は，機
械装置の構造を複雑にしないで非常に高い効果が得られる可能性がある事を証明した．
また，冷風潤滑はオイル＆エア潤滑やマイクロフォグ潤滑を基本としており，潤滑油
を搬送するためのエアを冷却エアに置き換えるだけの簡単な改造で済むことから，稼
働中の機械主軸を改造して取り付けることも容易であるため，非常に有効な潤滑方法
であると考える．
　1．3本論文の構成と概要
　本論文は以下の7章で構成されている．
　第1章「緒論」では，現在までに報告された関連する文献を調査すると共に本研究
の意義ならびに，本論文の構成と概要について述べている．
　第2章「汎用冷風発生器を用いた冷風潤滑に関する基礎実験」では，本研究で使用
した実験装置の構造を説明し，ボルテックス効果を応用した汎用冷風発生器を用いて
軸受に冷却エアを供給して実験を行った．また，汎用冷風発生器から得られる冷却工
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アは大気圧であるために，軸受の回転によって発生するエアの流動層を突き破って軸
受内部に到達することは困難である．ここでは，回転する軸受に冷却エアを供給した
ときの冷却エアの挙動について温度分布を基に解析した結果について述べる．
　第3章「冷凍式冷風発生装置を用いた冷風潤滑に関する基礎実験」では，第2章の
結果を踏まえて冷凍式冷風発生装置を使用することで，静圧の高い冷却エアを軸受に
供給してその効果を確認した．供給方法に関しては，オイルミスト潤滑もしくはオイ
ル＆エア潤滑と冷却エアをそれぞれ別々のノズルから供給する冷却エア分離供給方法
と，オイル＆エア潤滑のミキシングバルブに直接冷却エアを供給する冷風オイル＆エ
ァ潤滑および，専用の潤滑油ノズルを用いて軸受の直前で潤滑油と冷却エアを混合す
る冷風スプレーミスト潤滑の4通りで実験を行った結果について述べる．
　第4章「主軸回転数を変動させた場合の冷却性能に関する基礎実験」では，実際の
工作機械では加工中に主軸の回転数は絶えず変動していることから，冷風潤滑を使用
する時にも軸受の発熱量に合わせて冷却エアの熱量を制御する必要があると考え，主
軸回転数を変動させた場合の冷風潤滑の適応性について述べる．
　第5章「冷風潤滑ノズルの形状と温度分布に関する実験」では，潤滑油ノズルの噴
射穴の形状を変化させた時の潤滑油の噴霧形状や噴射流量の変化について測定した結
果について述べる．また，従来の工作機械で使用している潤滑油ノズルは，母材にド
リルで噴射穴を加工しただけであり，特に噴霧形状や潤滑油の噴射速度などを考慮し
た形状にはなっていない．したがって，噴射穴の絞り部分の流動損失が大きくなり理
論流量よりも少ない潤滑エアしか流すことができない．そこで，噴射穴の径を変えず
に流量が増加できるように噴射穴の形状を工夫した結果について述べる．
　第6章「軸受保持器の形状に関する実験」では，軸受の潤滑と冷却の効率をさらに
向上させることを目的として，保持器表面にポンプ効果を発生させるための溝加工を
施し，その結果にっいて述べる．
　第7章「結論」では，本研究により得られた主な研究成果と今後の課題について総
括する．
　また，付録では実用化の初期段階としてオイル＆エア潤滑を使用しているマシニン
グセンタの配管経路を変更して，ミキシングバルブの潤滑エア用配管に冷却エアを直
接接続することで冷風オイル＆エア潤滑として実験を行った結果および，冷風潤滑を
採用した時の装置のコストにっいて述べる．
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第二章　汎用冷風免生器を用いた冷風潤滑に関する甚磁実験
　2．1　まえがき
　内面研削盤の研削主軸や高速マシニングセンタの工具主軸で使用されている軸受
は，高速回転を要求されると同時に加工精度を向上させるために回転時の発熱量を少
なくして熱変位を最小にすることが求められている．近年，この要求値がさらに高く
なってきたために潤滑方法としてジェット潤滑やアンダーレース潤滑が実用化されて
きているが，潤滑回路が非常に複雑なだけでなく潤滑油の供給や回収に複数のモータ
ポンプを使用し，また潤滑油の冷却用に大型の冷却装置を使用するなど大容量の電源
を必要とする．さらに，これらの潤滑方法を用いている主軸は，日常の点検や潤滑油
のメンテナンスを必要とするだけでなく，故障時の修理など保守の面でも問題が残さ
れている．
　このような要求を満たす理想的な潤滑方法は，潤滑回路が簡単で潤滑及び冷却効率
が高いことである．比較的高速回転で使用される軸受に用いられるオイル＆エア潤滑
やオイルミスト潤滑は潤滑回路も簡単で21），これらの潤滑方法に冷却機能を付加すれ
ば目的を達成することが可能であると考えられる．冷却機能を付加するにあたり，冷
却対象として潤滑油と潤滑油搬送エアの2通りが考えられるが，潤滑油を冷却するこ
とについて考えてみると潤滑油は微粒化した上に微少量しか軸受に供給しないために
冷却効果はほとんど期待できない．一方，潤滑油搬送用エアは消費量も多く，冷却も
比較的容易に行うことができることから，本研究では冷風潤滑と称してエアを冷却し
て潤滑油と共に軸受に供給する方法を考案した．この方法では，軸受に供給した潤滑
油と共に冷却されたエアが軸受内部の転動体と軌道面の接触点に直接供給されること
から，効率の良い冷却効果が期待できる．
　本章では，冷風潤滑に関する基礎実験としてオイル＆エア潤滑及びオイルミスト潤
滑を行った軸受に，汎用冷風発生器（ボルテックスチュー一ブ）による一20℃程度の冷
却エアを潤滑油と同時に供給してその効果を検証した結果を示すと共に，汎用冷風発
生器の温度特性および汎用冷風発生器の冷却エアの吐出口から噴射された冷却エアの
温度分布を測定した結果を示す．
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　2．2　実験方法および実験襲置
　2．2．1実験襲量の構造
　実験に際し，工作機械主軸をモデル化した実験装置を作製した．表2．1にその主な
仕様を，図2．1，図2．2に装置の外観を示す．本装置は，内径100mの軸受を主軸に
複数個配置した多点支持構造であり，主軸突出部にはピストン径がφ100㎜のエアシ
リンダを設置することで，最大4000Nのラジアル荷重を加えることができる．この部
分は突出梁であるために，荷重を加えた時に軸のたわみにより軸受の摩擦トルクが変
化することが予想されるため，たわみを吸収しやすくする目的で支持軸受として内径
50㎜のアンギュラ玉軸受を正面組合せで使用している．また，主軸後端突出部にはモ
ータの回転振動や取り付けミスアライメントによる曲げモーメントを主軸側に伝達さ
せないようにするため，非接触のマグネットカップリングを介して最高回転数
12000rpmの2P×3相のインバータモータを取り付けている．
Table　2．1　Test　rig　specification
Spindle　8peed 12000rpm
Motor　power 3．7kw（HITACHI）
Tbst　bearing8 ＃6020，＃ACHO20，＃NU1020
Coupling　type 68egment－Magnetic（TOSHIBA）
Co叩麗ng　torque 6．8Nm
Bearing　type Ball　a且d　Roller　bearing（KOYO）
Lubricating　unit8 Micro・fbg（TACO）nil　and　Air（KOYO）
Lubricating　oi1 Bredor　8p．　VG38（TUKISHIMA）
Lubricating　nozzle8 φ1mm×2hole8Qnozzlelbearing
Cooling　nozzle8
φ1mm×2hole8
ﾓ3mm×21101e8
ﾓ7．5mm×1hole8
Cooling　air　u且it 　　　　　Vbrtextube（TOHIN）hCE　MIST（Okamoto　machine　tool）
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Temperature
measu「1ngP°「t’
Load　bearin
　　　＃ACHOIO
Steel　ball　／！v
　　Air
cylinder
φ100×St．30
Lubricating　nozzle
Cooling　air　nozzle
．函f百dle
Lubrication　air　and　oil
　　　　　outlet　port
Magnetic　coupling
MotOr
2PnP：3＼3．7kw
⊥．
　　　　　　Base　platel
SupPort　bearin9
Fig．2．1　　Spindle　test　rig
Fig・2・2　　ApPearance　of　spindle　test　rig
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　荷重側に配置する試験軸受は，最大3列の軸受を取り付けることができ，深溝玉軸
受もしくは単列円筒ころ軸受とアンギュラ玉軸受を組み込んだ組合せ軸受の試験を行
うことが可能である．図2．3に組合せ方法を示す．また，潤滑油ノズルは軸受1列あ
たり2穴×2本を取り付け，さらに冷却エアを発生させる汎用冷風発生器を用いて1
もしくは2本のノズルから冷却エアを供給した．図2．4に潤滑油ノズルと温度測定の
位置関係を示す．また，冷風潤滑の効果を明確にするために，軸受外周には冷却用ジ
ャケットは設けておらず，軸受の発熱は自然放熱とした．軸受ハウジングには軸受外
輪の温度測定用の穴を軸受1個あたり4個円周上に設け，軸受の外輪温度を測定した．
Angular　contact
　ball　bearing
a）Deep　groove
　ball　bearing
Angular　contact
　ball　bearing
Deep　groove　　　　　　Cylindrical
ball　bearing　　　　　　roller　bearing
　　　b）Angular　contact
　　　　ball　bearing
　Fig．2．3　Bearing　configuration
?????
1 1
1 　　　1
一
　　　　一一一一一一一一一一一一
黶u
a）Compound
　bearing
φ10r　3　cooling
　air　nozzles
π12rad
φ7．5cooling
air　nozzles
O　rad Lubricating
lr　nozzles
2πrad
4・thermocouples
πrad
Fig．2．4　Positions　of　lubricating　nozzles，　cooling　nozzle8　and　thermocouples．
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　図2．5に今回使用した潤滑油回路を示す．エア源から供給された圧縮エアはミスト
セパレータによりろ過された後，エアドライアを用いて除湿を行い潤滑油供給装置及
び汎用冷風発生器に分配した．潤滑方法はオイルミスト潤滑とオイル＆エア潤滑を使
用し，潤滑油の供給条件はオイルミスト潤滑の場合，マニホールド圧を0．15MPaと
して潤滑油供給量は軸受1個あたり0．03mWminとし，オイル＆エア潤滑の場合は潤
滑エア供給圧0．4MPaで0．12mL／15minとした．また，冷却エアの供給は直径1mm
の噴射穴を2穴設けたノズル，あるいは直径3mmの噴射穴を2穴設けたノズルを軸
受1個あたり2本取り付けた．さらに，直径1mmもしくは3mmの噴射穴では入口
損失が大きく，供給される冷却エアが少なくなることが考えられるため，ノズルの替
わりに外径10㎜×内径7．5mmのウレタンチューブを1本使用した実験も行った．
図2．6に潤滑油ノズルおよび冷却エアノズルの外観を示す．
＼A＿，
V。，t。xt。b。／
Pressure　gage
　φ10r　3mm
Cooling　air　nozzle8
＼　φ．7．5mm
　　Cooling　air　nozzle
Fig．2．5　Circuit　of　Lubricating　oil　and　Cooling　air
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a）　Lubricating　nozzle　　　　　　　　　　　　b）　Cooling　air　nozzle
　　Fig．2．6　Lubricating　nozzle＆Cooling　air　nozzle
　図2．7に軸受の温度測定装置，図2．8に熱変位測定装置の外観を示す．軸受の温度
測定にはクロメル・アルメル型熱電対を使用し，出力信号は30chの横河電気製デー
タペンレコーダに取り込んだ．主軸の熱変位は，主軸先端面の軸方向の変位をレーザ
変位計を用いて測定した．測定は1秒ごとに行い，出力信号は増幅器を介してパソコ
ンに取り込み連続測定を行った．
表2．2に本実験で使用したレーザ変位計の仕様を示す．
Fig．2．7　Equipment　for　measuring　temperature
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（a）Laser　displacement　gage　　　　　　　（b）Amp．　unit＆power　source
　　　　　　　　　　　Fig．2．8　Equipment　for　measuring　displacement
Table　2．2Laser　displacement　gage　specification
Sensor　head LKO80（KEYENCE）Type
Amp　unit LK2100（KEYENCE）
Standard　distance 80nlm
Measuring　range ±1。5mm
Light　source Semiconductor　laserLaser Wavelength 670nm（Vi8ible）
Power Max　O．95　mW
La8er　spot　diameter φ70μm
Linearity ±0．1％（Full　scale）
Resolution 3μm
Output　voltage ±5V（3μmlmV）
Analog　output Output　impedance 100Ω
Current　output 4～20mA
Sampling　illterval 1024μs
Rated　value Source　voltage DC24V±10％
Max．　con8umption　current400mA
Sensor　head 0．01％（Full　scale！℃）Temperature　drift
Amp　unit 0．01％（Full　scale1℃）
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　2．2．2汎用冷巳発生器を用いた実験
　冷風潤滑を行う場合，－20℃前後の冷却エアを軸受に供給することを前提としてい
るために，まず目標温度の冷却エアを供給するための冷却エア発生装置が必要となる．
冷却エアを作るための装置は，現在大きく分けて2種類の物が市販されている．
　一っは，ボルテックスチューブと呼ばれている汎用冷風発生器で，圧縮エアを供給
すると装置内部の渦流発生駒によって発生した高速の渦流によって，チューブの前側
より冷却エアが噴射され，後ろ側からは60℃前後の温風が排出される構造の物である．
もう一つは，冷媒ガスを用いた電気式の冷凍機であり，冷凍庫などと同じ原理でエア
を冷却する装置である．本章ではまず基礎実験として，価格も安く圧縮エアを接続す
るだけで冷却エアを得ることができる汎用冷風発生器を使用して実験を行った．今回
使用した汎用冷風発生器の仕様を表2．3に示す．また，図2．9にその外観を図2．10
には分解した状態を示し，図2．11に渦流発生駒の拡大図および概略寸法を示す．
　冷却エアは，汎用冷風発生器の側面に設けられたエア供給口から圧縮エアを供給す
ることで，特別に電源などを必要としないで一20℃前後の冷却エアを容易に得ること
ができる．汎用冷風発生器の後端には流量調整バルブがあり，バルブの開度を調節す
ることによってバルブから排出される温風の流量を変化させることで，冷却エアの流
量と温度を調節する事ができる．つまり，排出する温風の流量を増加させると，冷却
エアの温度が低下すると同時に冷却エアの流量は減少する．また，冷却エアの流量と
温度はエア源の供給圧力によっても調節することができ，圧力を高くすると冷却エア
の温度は低下し，冷却エアの流量は増加する．ただし，汎用冷風発生器から得られる
冷却エアは，渦流発生駒の部分で大気圧まで圧力が低下しているため，冷却エア用の
ノズルまでの配管が長いと流動損失が大きくなり，冷却エアの流量が低下してしまう
問題点がある22）．
　　　　　　　　　　Tlable　2．3　　Vortextube　specification
Pressure　of　compre8sed　ah0．3～0．7MPa
Compres8ed　air　Oow 160～390NLノ皿in
Connection　joint　size R114”
Cooling　air　port　size φ70rφ12
Weight 340gor380g
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Fig．2．9
Air　joint
ApPearance　of　vortextube
、騨鹸演鰍cap
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???????
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?????澤驚
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???????
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　騰芦
Fig．2．10
簾辮叢，［亟亟］・
鰭麟弟霧繋繁・．・寡
　　Internal　construction　of　voltextube
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Fig．2．11　Parts　for　the　vortex　generation
　実験に際して，最初に汎用冷風発生器から得られる冷却エアの流量と温度の関係を
測定した．実験はエア源の圧力を一定にして，調整バルブを開きながら冷却エアの流
量と温度を測定した．流量計は面積式流量計PL・5（東京流機工業）を使用した．図
2．12に流量測定回路図を示す．
　次に主軸試験装置を用いて実験を行った．実験は，最初に冷却エアを供給しないで
軸受を回転させて，軸受の外輪温度が飽和した時点で，表2．1で示した冷却エアノズ
ルを用いて冷却エアを軸受に供給して軸受外輪の温度がどのように変化するかを測定
した．さらに，軸受の回転開始と同時に冷却エアを供給して軸受の温度変化を測定し
た．
Air　dryer
?＿
Mist　separator
＼
?
Pressure　gage
Cooling　air　nozzle
　Pressure　regulator　　　　　　　　　　　　　　　Vortextube
Fig．2．12　Circuit　for　the　cooling　air　flow　measurement
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　2．2．3主軸直結型冷風兜生器を用いた実験
　先に示した汎用冷風発生器を冷風発生器として使用する場合，軸受の冷却に使用す
ることを前提として設計されていないために，主軸の周辺に温度損失が少ないように
取り付けることは非常に困難である．そこで，軸受近傍に取り付けられている冷却エ
アノズルに直接取り付けることができる冷風発生器を設計製作した．
　図2．13に主軸直結型の冷風発生器の組立断面図を示す．エア源から供給された圧
縮エアは，冷風発生器のセンタブロックに内蔵された渦流発生駒の外周の接線方向か
ら内側に向かって噴射され，渦流発生駒に設けられた溝によって高速の渦流となって
冷風発生器後端のバルブに導かれ，ここで温風が排気されて冷却エアのみが前側に戻
り，軸受近傍に設けた冷却エアノズルより冷却エアが軸受に供給される構造となって
いる，
Cooling　air　nozzle
Fig．2．13　Sectional　view　of　the　cooling　air　generator
　また，冷却エアノズルの噴射穴は流動損失をできる限り小さくするために丸穴では
なく，幅3mmで長さ13mmの長円形とした．図2．14に冷却エアノズルの形状図を
示す，また，図2．15にこの冷風発生器を実験装置本体に取り付けた状態を示す．
　実験は主軸回転数を5000rpmとして，主軸の回転開始と同時に冷風発生器より軸
17
受に冷却エアを供給した・潤滑はオイルミスト潤滑（TACO）を用いた・潤滑油の供給
条件は前項と同じく，マニホールド圧を0．15MPaとして潤滑油供給量は軸受1個あ
たり0。03mL／minとした．測定項目に関しても前項と同様に軸受の外輪4箇所の温度
を測定した．
? 305
??
???
25 1
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P145 275
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15 10 35
Fig．2．14　Drawing　of　cooling　air　nozzle
ect　mountlng　type
textube
Fig．2．15　Assembly　condition
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　2．2．4温度分布測定装置
　本章では軸受に冷却エアを供給する方法として，汎用冷風発生器を使用してい
る．しかし，冷却エアを噴射した時のノズル前方の温度分布は明らかになってい
ないことから，軸受とノズルの距離を決めるために噴射された冷却エアの温度分
布特性を明らかにしておく必要がある．
　図2．16に冷却エアノズル近傍の温度分布を測定するための装置を示す．この装
置は，定盤上に固定した手動式X－Yテーブル上に冷却エアノズル付きの汎用冷
風発生器もしくは冷凍式冷風発生装置を接続した潤滑油ノズルを取り付けること
で2軸方向に移動可能とし，ノズルの前方に熱電対を取り付けたスタンドを固定
して温度分布が測定できるようにしたものである．この装置を用いてテーブルを
X－Y軸方向に5mmとびに移動することで冷却エアノズル前方の各座標位置に
おける温度分布を測定した．また，冷却エアノズル前方は流れが乱されないよう
に障害物を排除すると同時に，測定位置を移動した後は周囲の気流が安定するま
で1分前後待った後に温度を測定した．さらに実際の軸受が回転する場合には，
保持器が公転することで発生する空気の流れ（流動層）が存在する．これは，潤
滑エアや冷却エアの流れとの方向と直角に交差する流れであるために，潤滑エア
や冷却エアが軸受内部に侵入する時の障害となる．保持器による流動層と冷却エ
アの温度分布の関係を明らかにするために，本実験装置では冷却ノズルの側方か
ら外乱エアを供給できるように専用のノズルを設けた．
　表2．4に冷却エアの温度分布の測定条件を示す．外乱エアの流速はそれぞれの
軸受回転数における保持器の公転速度に合わせて設定した．また交差角度θを可
変とした理由は，冷却エアと外乱エアの角度を変えたときの温度特性を明らかに
することを目的としている．
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Fig．2．16　Appearance　of　temperature　distribution　measuring　unit
Table　2．4　Measurement　condition　of　temperature　distribution
Cooling　air　pre88ure 0．15～0．45MPa
Axial　direction 0～70mmMeasuring　area
Radial　direction 0±20mm
Cros8ed　axes　angle π16～5π16rad
Flow　8peed 9，15．1，27．2，33．2mlsecFlapping　air
Conver8ion　1）earing　rev．5000，7000，9000，11000rpm
　2．2．5マグネツトカツプリングの特性
　本実験装置では，駆動モータの回転振動を主軸に伝達しないようにするため，およ
び主軸と駆動モータの中心軸のずれや傾きが軸受に偏荷重として作用しないようにす
るために主軸と駆動モータの接合部に磁石の吸引と反発力を利用した非接触式のマグ
ネットカップリングを使用した24）．表2．5に今回使用したマグネットカップリングの
仕様を，図2．17にマグネットカップリングの外観を示す．マグネットカップリングは
20
6セグメントの希土類磁石を円周上に接着したものを使用した．また，マグネットを
台金に接着するための接着剤は，内転ヨークのマグネットが12000rpmの回転数にお
ける遠心力でも飛散しないように高強度のエポキシ系接着剤を使用した．マグネット
カップリングは非接触式であるために，回転トルクが加わった時にねじれ方向の弾性
変形が生じ，また過大トルクが加わると脱調して空転してしまう危険性がある．この
ため，実験に先立って負荷トルクとカップリングのねじれ角の関係を測定した．
Table　2。5　Specification　of　magnetic　coupling
Residual　magnetic　flux　density：Br1．02T
Magnetic　holding　fbrce：bHc 710kAlm
Magnetic　holding　fbrce：IHc 1040kAlm
Max．　magnetic　energy：B・Hmax194Kj／m3
Material Rare・earth　magnet（TOSHIBA）
Magnet　pole　number 6pc
Magnet　length 48mm
Magnet　clearance 5mm
Permission　torque 6．8N・m
Fig．2．17　Appearance　of　magnetic　coupling
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　図2．18に測定方法を示す．本研究で使用した主軸試験装置にカップリングを取り
付けて，メス側カップリングの外周面に角度測定用の目盛りを貼り付け，オス側から
伸ばした指針の回転角度を読み取る方法で実験を行った．トルクの負荷方法はメス側
外周面にトルク負荷用のアームを取り付けてその先端をバネばかりを介して接線方向
に荷重を加えた．負荷トルクはマグネットカップリングが脱調するまで加えた．
Indication　needle
Spindle
gle　scale
獅??р撃
Spring　balance
Moto??
?
←
Torque　arm
??
80mm
?
」1一一一一
一一一rrr　　　　　　　　　　　一一一
@　　　　◆
， 1
1
5 1
Magnet　coupling
　　　　　　　　　　　　SupPort　bearing
　　　　　　Fig．2．18　Measuring　method　of　torsion　angle
Table　2．6　SpecifTication　for　acceleration　sensor　and　impact　hammer
Frequency　range0．5～5000Hz
Resonant　frequency＞20kHz
Acceleration　sensorMea8uring　range500m／s2pk
Re801ution 0．002m／82rms
Weight 209
Frequency　range lkHz
Amplitude　range22．25kN
Impact　hammerSen8itivity 0．22mVIN
Re80nant　frequency12kHz
Weight 136kg
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　次にマグネットカップリングの振動伝達特性を測定するためにハンマリングによ
る加振試験を行った．表2．6に加速度センサと加振用ハンマの仕様を，図2．19に測定
方法を示す．測定機器は，振動検出には構造解析用三軸加速度計356BO8（ICP）を使
用し，加振用ハンマはモーダルチューンインパクトハンマ086C20（ICP）を使用した．
また，波形解析用はDP61004チャンネルFFTアナライザ（NEC三栄）を使用し，
試験は駆動モータに取り付けたメス側カップリングの外周をハンマで加振して，主軸
に取り付けたオス側カップリングに伝わる振動加速度を測定する方法で行った．
Impact　hammer
Acceleration　8ensor
匝ヨ○○
FFT　analyzer
9
「，
??
1
Fig．2．19　Measuring　method　of　vibration　transfer　characteristic．
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　2．3　実験結果と考察
　2．3．1汎用冷風兜生器の温度特性
　最初に，汎用冷風発生器によって得られる冷却エアの温度測定を行った．測定方法
は，流量調整バルブの開度を3回転緩めた状態に固定して，冷風発生器の先端には冷
却エアノズルを取り付けないで圧縮エアを供給し，エア圧力と冷却エアの温度および
流量の関係を求めた．この時の室温は23℃で，冷却エア噴射穴の径と数はφ7．5mm
×1穴である．図2．20にエア供給圧力と冷却エアの温度と流量の関係を示す．これよ
り，冷却エアの流量はエア供給圧力に比例して増加し，温度はエア供給圧力に反比例
して低下し，0．4MPaのエア圧力で一一・17℃の冷却エアを110NL／min程度得ることができ
ることがわかる．
なお，本実験結果に最小二乗法を適用すると，
冷却エア流量Q（NLlmin）と供給圧力p（MPa）の関係は，
　Q＝260P　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（1）
また，冷却エア温度t（℃）と供給圧力p（MPa）の関係は，
t選L28．2，P≧・．・5　　　　（2）
　　　P
と表すことができる．これより，汎用冷風発生器を用いて得られる冷却エアの温度特
性は，供給エア圧の上昇とともに一28℃に収束するため，エア圧を0．5MPa以上に上
げても効果が少ないことがわかる．この結果より，本章の実験における汎用冷風発生
器の使用条件は，エア供給圧力を0．4Mpaとして流量調整バルブは3回転緩めた状態
で使用することとした，ボルテックスチューブの温度特性をさらに向上させる方法25）
も研究されているが，実用化レベルではないので本研究では採用しないことにした．
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Fig．2．20　Characteristics　of　vortex　tube
　2．3．　2汎用冷風発生器を用いた場合の軸受の温度上昇
　次に予備実験として，オイルミスト潤滑を行った6020深溝玉軸受を3000rpmで回
転させて軸受外輪の温度がサチュレートした時点で軸受へ冷却エアの供給を開始して，
軸受外輪の温度がどの程度低下するかを測定した．オイルミスト潤滑の条件は，マニ
ホールド圧0．15MPaで潤滑油供給量は軸受1個あたり0．03mLlminに設定した．潤
滑油ノズルは噴射穴の直径1mm×2穴のものを2本使用して，冷却エアノズルは噴射
穴の直径lmm×2穴×2本と3mm×2穴×2本および7．5mm×1穴×1本（汎用冷風
発生器より直接供給）を選択して使用した．潤滑油ノズルから軸受に供給される冷却
エアの流量と温度はそれぞれ45NLlmin；－3℃，67NL／min；－13℃，115NLlmin；
『13℃である．また，軸受外輪の温度を比較するためにグリース潤滑を行った軸受の
外輪温度の測定も行った．
　図2．21にrc　rad位置の軸受外輪温度の測定結果を示す．これより最も効果があるの
は，7．5mmのノズルを使用して冷却エアを直接軸受に供給する方法であることがわ
かる．この場合約9℃上昇してサチュレートした軸受の温度は，冷却エアの供給によ
つて2．5℃まで低下している．また，冷却エアノズルの噴射穴の径を小さくした場合
は，この部分の損失が大きくなり，流量調整バルブから温風と共に冷却エアの一部が
25
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Fig．2．21　Bearing　temperature　ri8e　with　cooling　air　after　saturation　of
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排出されてしまうために冷却エアの流量が減少すると同時に温度が高くなってしまう
ために冷却効果が低いことがわかった．
　上記の実験結果より，最も冷却効果の高かった直径7．5mmX1穴×1本の冷却エア
ノズルを用いて軸受の回転開始と同時に冷却エアを供給して軸受の温度上昇を測定し
た．実験条件は6020深溝玉軸受を3000rpmで回転させ，潤滑方法はオイルミストと
オイル＆エア潤滑を使用した．潤滑条件はオイルミスト潤滑の場合，マニホールド圧
0．15MPaで潤滑油供給量は軸受1個あたり0．03ml／min，オイル＆エア潤滑では潤滑
エア供給圧0．4MPaで0．12mL！15minとした．
　図2．22にπrad位置の軸受外輪温度の測定結果を示す．この結果，軸受回転と同時
に冷却エアを供給すると軸受の温度上昇の最大値が2℃以下となり，温度上昇が非常
に小さくなることがわかる．また，サチュレート時間も非常に短くなり，温度上昇の
許容範囲を1℃とした場合は約10分，2℃とした場合は回転直後から使用可能となる．
これは，軸受内部の発熱源である転動体と軌道面の接触点近傍に冷却エアを直接供給
するために，発生した熱は直ちに冷却されて軸受周辺の温度が上昇しないためである．
　したがって，冷却エアと潤滑油を軸受に直接供給する冷風潤滑は，通常の機械主軸
で行われている暖機運転の必要が無くなり，機械設備の無駄時間が大幅に短縮できる
潤滑方法であるといえる．
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　また，温度測定結果からもわかるように，軸受外輪の温度は室温に近いことから軸
受本体および軸受ハウジングの周囲に結露や凍結は見られなかった・冷却エアノズル
に関しても同様であった．これは，常に主軸の回転によって発生するエアの流れに冷
却エアノズルがさらされていたことが原因と考えられる．したがって，実際の機械に
冷風潤滑を用いる場合でも軸受近傍の結露や凍結対策は特に必要無いことがわかった．
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Fig．2．22　Bearing　temperature　rige　with　cooling　air　with　rotation　of　spindle
　2．3．3主軸直結型冷風発生器を用いた場合の軸受の温度上昇
　2．3．2項で使用した市販の汎用冷風発生器は，軸受を冷却するための設計がなされ
ていないために軸受の周辺に取り付ける場合は，冷却エアの配管などに工夫が必要で
あり，冷却エアのエンタルピー低下の原因となっていた．そこで，主軸ハウジングに
直接取り付けできる主軸直結型冷風発生器を設計製作して，その効果を測定した．
　まず，完成した主軸直結型冷風発生器の単体での冷却エアの温度と吐出量の関係を
測定した．図2．23に流量調整バルブの開度と冷却エアの吐出量の関係を示す．これよ
り，流量調整バルブを解放するにしたがって冷却エアの吐出量が減少することがわか
る．これは，流量調整バルブから排気される温風の流量が増加しているためである．
図2．24に流量調整バルブの開度と冷却エアの温度の関係を示す．これより，流量調整
バルブを解放するにしたがって冷却エアの温度は下がる傾向にあるが，最適値が存在
することがわかった．さらに冷却エアの冷却能力は，流量と温度で評価する必要があ
ることから，冷却エアの流量と室温との温度差から求めた冷却エアのエンタルピーと
27
流量調整バルブ開度との関係を求めた・図2・25にその結果を示す・これより，今回製
作した主軸直結型冷却エア発生装置は，流量調整バルブの開度を3～4回転解放した
状態で使用するのが最も効率が良いことがわかった・したがって，主軸直結型冷風発
生装置は流量調整バルブを3．5回転解放した状態で使用することにした・
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　Fig．2．23　Cooling　air　flow　characteristic
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10
　続いて主軸直結型冷風発生器を用いて回転試験を行った．軸受の試験回転数は
5000rpmとして，潤滑はオイルミスト潤滑を使用した．潤滑条件は，マニホールド圧
0．15MPaで潤滑油供給量は軸受1個あたり0．03mWminとした．また軸受は，接触角
が61πradのアンギュラ玉軸受ACHO20（KOYO）を使用した．冷風発生器はOradの位
置に取り付け，軸受と冷却エアノズルの隙間は1．5mmとした．この時のエア供給圧
力は0．35MPaであり，冷却エアの流量は270NUmin，冷却エア温度は一一10～－15℃
であった．
　図2．26に冷却エアを供給しないでオイルミスト潤滑だけの場合，図2．27に冷却エ
アを供給したオイルミスト潤滑を行った場合の軸受外輪の温度上昇を示す．この結果，
主軸直結型冷風発生器を使用して冷却エアの流量を増加させれば，主軸回転数を
5000rpmに上げても軸受の冷却は可能であることがわかった．また，軸受外輪温度の
サチュレート時間は冷却エアを供給しない場合，回転開始から40minを経ても上昇を
続けているが，冷却エアを供給すると約10minでサチュレートしていることがわかる．
ここで，πradの位置の温度が比較的高く冷風潤滑の効果が明確に表れていないのは，
主軸の自重が軸受に加わっているのとモータ側の軸受の発熱がベースを伝わって前側
の軸受に影響を及ぼしているものと考えられる．
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50
　図2．28（a），（b）に円周方向π12radごとに4か所測定した軸受外輪の温度分布を示す．
この結果，冷却エアを供給しない場合は円周方向に4か所の軸受外輪温度はほぼ等し
く上昇しているのに対して，Oradの位置に供給した場合は全体の温度上昇は下がって
いるものの，最大温度差は大きくなっている事が明らかとなった．各温度測定位置の
最大温度差を見てみると，冷却エアを供給しない場合は3．5℃であるのに対して，冷
30
却エアを供給すると11．7℃に増加している．これは冷却エアの供給位置を一箇所にし
たことにより，局部的に冷却された事が原因と考えられるが，実際の機械主軸に使用
した場合には不均一な温度上昇による熱変形を招く事が考えられる．したがって冷風
潤滑を行う場合は，冷却エアノズルは軸受の円周上に均等に配置しなければならない
ことがわかった．
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Fig．2．28　Temperature　distribution　of　bearing　outer　ring
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Temperature　distribution　of　bearing　outer　ring
　次に局部的な冷却を緩和する方法として，軸受近傍に発生する空気の流動層を利用
して冷却エアを軸受の円周方向全体に行き渡るように，軸受から冷却ノズルまでの距
離を7．5㎜と20㎜に設定して冷却ノズルを軸受から離した場合の効果を測定した．図
2・29（a），（b）にそれぞれの距離における測定結果を示す．この結果より軸受と冷却ノズ
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ルの距離を7．5mmとした場合は，図28（b）に示した1．5mmの場合と比較して温度分
布に大きな差は無いが，20mmとした場合はπrad位置の7．2℃とOrad位置の2．9℃
との間で最大温度差が4．3℃に減少しているので，冷却エアノズルを軸受から20mm
程度離しても軸受外輪の温度上昇に影響は無いと言える．したがって，複数の冷却エ
ァノズルを軸受の円周上に配置できない場合は，冷却エアノズルと軸受の距離を
20mm程度離す必要があることがわかった．
　2．3．4汎用冷風発生器の温度分布
　図2．30（a），（b），（c）に内径7．5mmの冷却エアノズルを用いて，－23℃～－8℃の
冷却エアを噴射したときのノズル周辺の温度分布をエアの供給圧力別に示す．こ
れより，汎用冷風発生器は供給するエアの圧力によって供給できる冷却エアの温
度が異なると同時に，ノズル前方の温度分布も変わることがわかる．また温度分
布から判断すると，噴射された冷却エアは扇形に広がることなく直進しているこ
とがわかる．以上より，汎用冷風発生器を使用する場合は，供給するエアの圧力
は高い方が良いと言える．
図2．31に噴射直後の位置における幅方向の温度分布をエアの供給圧力ごとに示
す．これより，エアの供給圧力が0．25MPaの時を除いては，温度分布はほぼ同じ
で，0℃以下の領域はノズルの中心から幅方向に±5mmであることがわかる．た
だし，温度分布に大きな差がなくても，エアの供給圧力が高いほど冷却エアの流
量は増加するために，冷却エアのエンタルピーは圧力によって変化する．図2．32
に噴射方向について噴射穴中心線上の温度分布を供給圧力ごとに示す．これより，
エアの供給圧力が0．25MPaの時を除くと供給エア圧力の影響はほとんど受けな
いことがわかる．なお，本実験結果に最小二乗法を適用すると，冷却エア噴射方
向の各位置における平均温度と冷却エアノズルからの距離との関係は，測定温度
をt℃，ノズルからの距離をLmmとするとtとLの関係は，
　　　　　　　3．55L　　　　　　　　　　　　　－10　　　　　（3）t＝
　　　　　0．0951」＋3．25
で表すことができる．したがって，低温空気発生器を用いて得られる冷却エアの
温度特性は，ノズルの口元で一10℃程度まで上昇しており，0℃以下を維持できる
のはノズルロ元から15mm程度の位置までであることがわかる．
33
Coolin
Cooling　air
Cooling　air
0
一15
－10
－5
0
5
10
15
20
10　　　20　　　　30　　　　40　　　50　　　60
　　Distance　from　nozzle　mm
（a）Cooling　air　pressure：0．25MPa
0
　　口20－25
　　■15－20
fi　ca　10－15
8■5・10
ヨロo－5TIII　ps－o
　　■・10－－5
　　1■・15・－10
　　1
一15　　　　…口20－25
。10　　　；■15－20
　　　　1
－5　　目1■10’15
　　　日…■5．10
0　A　　　壱旧0曹5
5露1□・5－O
lO　　　．■幽10“－5
15　卵5：⑩
10　　　　20　　　　30　　　　40　　　　50　　　　60
　　Distance　from　nozzle　mm
（b）Cooling　air　pressure：0．35MPa
0
Fig．2．30
?1
1
???
一
????
「口20－25…
　　　　　　　　　　　旨・15－・・1
暑…・1・－1・r
　i■5－10調ヨ
なロo・5　．
　のヒロー5－o
　　■圃10・・5　1
　　■。15－・101
　10　　　20　　　　30　　　　40　　　50　　　　60
　　　Distance　from　nozzle　mm
　　　（c）Cooling　air　pressure：0．45MPa
Temperature　distribution　around　cooling　air　nozzle
　　　　　　　　　　　　　　　　34
30
920
婁・・
蓄。?
昌・10
一20
15 10
6
5　　　0　　　・5
　　Width　mm
00．45MPa
口0．4MPa
△0．35MPa
1◇0．3MPa
XO．25MPa
●10　　　　騨15　　　－20
Fig．2．31　Cros8・direction　temperature　distribution
?????
20
10
0
旨・10
8
　・20
　　　0　　　　10　　　　20　　　　30　　　　40　　　　50　　　　60　　　　70
　　　　　　Di8tance　from　cooling　air　nozzle　I・mm
　Fig．2．32　1njection－direction　temperature　distribution
◇　0．45MPa
口　0．4MPa
△　0．35MPa
×　0．3MPa
）K　O．25MPa
層∋－approximate　curve
　実際の機械で軸受を使用する場合は，軸受の回転に伴って軸受保持器も公転し
ている．軸受の内部に冷却エアを供給する場合には，保持器の公転によって軸受
端面の円周上に発生する空気の流動層を突き抜けなければならない．そこで，軸
受保持器の公転により発生する流動層を外乱エアノズルで再現して冷却エアの挙
動を測定した．図2．33（a），（b），（c）に噴射する冷却エアと交差するように室温の外乱
エアを冷却エアノズルの噴射直後の位置から噴射したときの冷却ノズル周辺の温
度分布を冷却エアの圧力ごとに示す．同様に冷却エアノズルから20mm離れた位
35
置で外乱エアを噴射したときの温度分布を図2・34（a），（b），（c）に示す・これより，外
乱エアの流速が9mlsecの時には冷却エアノズル周辺の温度分布は乱れていない
が，21mlsecでは明らかに外乱エアによって冷却エアの噴射方向が曲げられてい
ることがわかる．また，外乱エアの位置による差は見られないことから，冷却エ
アの噴射推力の強弱は関係ないと思われる．この原因として汎用冷風発生器の場
合は，得られる冷却エアは大気圧であることからノズルから噴射された時点で既
に推力が低下しているために，外乱エアの影響を受けやすくなっているものと考
えられる．
　この結果より，汎用冷風発生器を用いて軸受に供給する冷却エアは，軸受の内
部には到達しないで軸受の周囲を保持器によって発生する流動層とともにつれま
わりしているものと考えられる．したがって，軸受の冷却は転動体と軌道面の接
触点を直接冷却しているのではなく，軸受の内輪と外輪および保持器を介して間
接的に冷却していると言える．
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　2．3．5マグネットカップリングの効果
　まず，負荷トルクとマグネットカップリングのねじれ角の関係を測定した．図2．35
に軸方向に雄側と雌側のオーバーラップ長さを変えたときのマグネットのトルクとね
じれ角の関係を示す．これより，マグネットカップリングの雄側と雌側を軸方向にず
らして固定した場合，ずれ量が10mm以下であれば伝達トルクにはほとんど差がない
ことがわかった．また，ねじれによってマグネットの1セグメント分ずれる脱調は，
ずれ量が大きくなると発生し易くなり，20mmずらした場合は6N・mで発生してい
る．次に，図2．36に雄側と雌側の中心軸に角度誤差を与えた場合のトルクとねじれ角
の関係を示す．これより，0．052rad（3°）というかなり大きな角度誤差を与えても伝
達トルクに差は出ないことがわかった．図2．37に雄側と雌側の中心軸をずらした場合
のトルクとねじれ角の関係を示す．これより，中心がずれていない場合のマグネット
の隙間が5mmに対して4mmというかなり大きな中心軸のずれを与えても伝達トル
クに大きな差は出ないことがわかった．
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　図2．38にハンマリングによる振動試験の結果を示す・（a）は加振側である駆動モー
タの振動レベルを示し・（b）は主軸側の振動レベルを示している・これより・モータ側
で加えた振動加速度が1・62Gであったのに対して・主軸側では1・02Gとなり約40％
減少しており・マグネットカップリングは振動を減衰する効果を有していることがわ
かる．しかし，非接触カップリングということで考えると大きく減衰しているわけで
はない，これは，試験主軸のベースと駆動モータのべ一スは別部品としているが，こ
れら2個のベースは同じ鋳物製の定盤に固定されているために，定盤を経由した振動
が主軸側に伝達されたことが原因と考えられる．
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Fig．2．38　Difference　between　the　vibration　of　motor　and　spindle
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　2．4　まとめ
　回転する軸受に微少量の潤滑油と一20℃程度の冷却エアを同時に供給して，軸受の
温度上昇を低減させる冷風潤滑に関する基礎実験を行い・冷却エアの供給源に市販の
汎用冷風発生器および自作した主軸直結型冷風発生器を用いて実験を行った結果，冷
風潤滑は軸受温度の低減に充分な効果が得られることがわかり，以下のことが明らか
となった．
　（1）冷却エアの供給源に使用したボルテックスチュ…一・・ブは，冷却エアの温度が圧
　　　縮エアの圧力の影響を受けると共に一一28℃程度で飽和することがわかった．
　（2）冷風潤滑を行う場合汎用冷風発生器は，市販のボルテックスチューブでも自
　　　作した主軸直結型でも十分な効果はあるが，冷却エアの供給位置と冷却エア
　　　ノズルの数によっては軸受の円周方向に温度差が発生することがわかった．
　　　この対策として，複数の冷却エアノズルを円周方向に均等に配置することが
　　　必要である．
　（3）冷風潤滑を行うと，軸受外輪の温度上昇が低減されるだけではなく，温度が
　　　サチュレートするまでの時間も大きく短縮されることがわかった．軸受に冷
　　　却エアを供給する場合は，保持器の公転によって発生する空気流動層が障害
　　　となり冷却エアは軸受内部に侵入できないで流動層と共に軸受外側を連れ
　　　回りしながら周囲を冷却していることがわかった．
　（4）冷却エアノズルから噴射された冷却エアは噴射直後から周囲のエアと混合あ
　　　るいは熱交換を行うため，0℃以下を保てるのはノズル端面から15㎜程度ま
　　　でであることがわかった．
　（5）マグネットカップリングは，減衰効果を充分期待できるが，取り付け状態等
　　　の影響も考慮しなければならないことがわかった．また，ねじり方向の変形
　　　量が大きいことから，実際の機械で使用する場合にはトルクとねじれ角の関
　　　係を考慮して使用しなければならないことがわかった．
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第三章　冷凍式冷風発生装置を用いた冷巳潤滑に関する基礎実験
　3．1　まえがき
　前章では，軸受に冷却エアを供給することは軸受の温度上昇低減やサチュレート時間の
短縮に効果があることを明らかにした．しかし，実際の工作機械主軸の場合は，使用する
工具の種類や加工条件の違いおよび工具の交換などで頻繁に主軸の回転数や転動体と軌道
面との接触面圧が変化するため軸受からの発熱量もそれに対応して変動している．したが
って，冷風潤滑を行う場合も軸受の発熱量にあわせて冷却エアの温度や流量を制御する必
要がある．汎用冷風発生器の場合，温度制御はエア源の圧力調整もしくは流量調整バルブ
にょって行うが，エア源の圧力変動によって温度と流量が変化してしまう特性がある．ま
た，汎用冷風発生器によって得られる冷却エアの圧力は大気圧まで落ちるため配管抵抗の
影響を受けやすく，長い配管や噴射穴の小さい冷却エアノズルではその効果が期待できな
いことから，汎用冷風発生器の取り付け位置や噴射穴の直径および数などに工夫をしなけ
ればならない．さらに，冷却エアと同時に発生する温風は大気中に排気しているので，エ
ア消費量全体の約50％しか使用していないことになる．冷風潤滑に関するコスト比較は付
録で述べるが，無駄が多いことは否定できない．
　したがって，冷風潤滑を行う場合の冷却エア利用時の要求アイテムとして，下記の事項
を満足することが必要であると考えられる．
　（1）静圧が高いこと：冷却エアの配管長さや噴射穴径の影響を受けにくく，冷却エアノ
　ズル数を変えても流量が変化しない．また，噴射した冷却エアの流速を増大することで，
　軸受内部に冷却エアを送り込める．
　（2）冷却エア温度が圧力等の影響を受けないで安定していること：軸受の発熱量に合わ
　せて冷却エアの持つ熱量をある程度の精度で制御できる．
　（3）エア供給源からの流量全てを冷却エアとして利用できること：エネルギーの無駄遣
　いを無くせる．
　これらのアイテムを満たすために，この章では冷媒ガスを使用した冷凍式冷風発生装置
を使用してその効果を確認した結果を示す．
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　3．2実験方法および実験装置
　3，2．1冷凍式冷風発生装置の構造と潤滑装置
　実験には2章で使用した試験装置をそのまま使用した．冷却エア発生装置は，岡本工作
機械製冷凍式冷風発生装置であるアイスミスト（ZELS　RO401）を使用した・本装置は，冷
媒ガスを使用した電気式の冷却エア発生装置であり，図3・1に冷却回路，図3．2に装置外
観を示し，表3．1に装置の仕様を示す・エア源からの圧縮エアはラインフィルタによって
1μm以上の大きさのゴミや油・水の粒子を除去した後，オイルリムーバブルフィルタに
よって0。01μm以上の異物を除去する．これにより，冷却エアの温度が一20℃以下になっ
ても配管の内部が凍結しなくなる．フィルタによって清浄になったエアは，電気式エアド
ライアと吸着式エアドライアを通過して水蒸気を除去することでさらに露点を下げる．乾
燥したエアは，高温用冷凍ユニットによって一15℃程度まで冷却された後，低温用冷凍ユ
ニットによって一30℃以下まで冷却される．本装置によって得られる冷却エアの流量は，
400NIVmin（ANR）である．冷凍装置から試験装置までは，長さ2m×外径12mm×内径
9mmのウレタンチューブを2本束ねて使用し，外周に厚さ50mmのグラスウール製断熱
材を巻き付けて，その外側はアルミコーティングの断熱テープで固定した．
?
1㎞，，ノ
regulator．
Cooling　alr
solenOld
?
Fig．3．1　Cir℃uit　of　freezing　air　unit
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Fig．3．2Appearance　of　freezing　unit
Table　3．1Freezing　unit　specification
Type Heat　leSS
Pressure　range 0．4～1．0］鯉a
Pr㏄essh19且ow　rate 0，6m31min（ANR）
Air　temperature 2～38℃
曲dryer Pressure　lo8s 0．084MPa　at　O．7MPa
Pressure　dew’po血t 一40℃
Atmosphehc　pressure
@　　　　dew・oint 一57℃
Adsorbent Activated　aluminum
Type Electric　air・ooo五ng．
Pressure　range 0．05～0．9MPa
Pr㏄essing　flow　rate 0．4m31min（ANR）Freezer
Input　air　temperature 　　　　　　「Q～38℃
Output　air　temperatureUnder－30℃
Pressure　loss 0．03MPa　at　O．7MPa
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Fig．3．3　Appearance　of　thermal　insulation　tube
Fig．3．4　Appearance　ofφ6mm　tube
　図3．3に断熱処理を施したチューブの外観を示す．断熱処理を施したチ、、一フは直径が
100mm程度あるため取り回しが悪く，また冷却エアの供給は最大で4箇所行うことから，
チユーブの末端で外径6mm×内径4mmのウレタンチューブ4本に分岐させて使用した．
図3．4に外形6mmのチューブの接続状態を示す．6mmのチューブは3．2．2項で述べ
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るような断熱対策を施して実験を行った・
　本章で使用する潤滑油装置は，第2章で使用したオイルミスト装置をそのまま使用する
と，圧縮エアを装置本体に供給してベンチュリーノズルによってオイルミストを生成する
構造であるため，冷風潤滑を行う場合は冷却エアを直接オイルミスト装置に供給しなけれ
ばならない．この方法で冷風潤滑を行うと一20℃以下の冷却エアが直接潤滑油装置内に流
れることになり，大気中の水分によって潤滑油装置内部が凍結することが判明したので，
実験では冷風潤滑装置として別の方式の微少オイル供給装置（スプレーミストと呼ぶこと
にする）を使用した．図3．5に前章で使用したオイルミスト装置の潤滑油供給回路，図3．6
に本章で使用するスプレーミスト装置の潤滑油供給回路を示す．また，比較用に図3．7に
その回路を示すが冷風オイル＆エア潤滑も検討した．オイルミスト装置の場合は，潤滑油
タンク内のベンチュリーノズル部で圧縮エアと潤滑油を混合し軸受まで搬送するが，この
方法では一20℃以下の冷却エアがオイルミスト装置内部を通過するために，熱損失が大き
く装置全体が結露や凍結を起こしてしまう．これに対してスプレーミスト装置の場合は，
潤滑油と冷却エアを潤滑油ノズルの直前までそれぞれ別の配管を使用して搬送し，専用の
ミキシングノズルで混合した後に軸受の潤滑油ノズルを使用して軸受に供給する．この方
法を使用すると，潤滑油装置が凍結することが無く，軸受の近傍までの冷却エア配管を1
本で済ませることができ，配管が単純になると同時に断熱対策も取りやすくなることから
熱損失を最小にすることができる．
　また，冷風オイル＆エア潤滑の場合もスプレーミストと同様に，ミキシングブロックで
潤滑油と冷却エアを混合した後で軸受の潤滑油ノズルを使用して軸受に供給する配管経路
であるが，ミキシングブロックから潤滑油ノズルまでの距離をある程度必要とすることか
ら，断熱対策が必要となってしまう．
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Pressure
regulator．
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Pump　solenoid
　　　　Fig．3．5　System　of　oil　mist　lubrication
　　Flow　regulating　valve　　　　　　　MiXing　nozzle
N［Oil　tan丞］
Pressure　gage
Pre88ure
regulator．
匝≡］N
＼
，
！?
Pump　solenoid一ノ
PUIse　generator
匝コー／ Oil　tank
Fig．3．6　System　of　splay　mi8t　lubrication
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Pressure
　gage
FIOW　regUlating　ValVe
：“　－－－’　　　－－　－‘’　　　　　　　　　1
　　　　　　　　　　　　　　3
　　　　　　　　　　　　　　t
＼ Pump　solenoid
Normal　a廿
L＿＿＿＿＿ ＿＿＿＿＿＿＿＿＿口＿聰輌一＿」㌧ MiXing　block
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regulator．
Constant　rate　valve
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Fig．3．7　System　of　cooling　oil＆air　lubrication
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Coohn　a廿
Vbnturi　nozzle．
Lubhcat血　o且
赫ゴ｝ご蹴くト諏三ぐト駄憶賠ぐ眠瓢魂添
MiXing　and　atomizationN zzle
（a）Structure　of　mixing　nozzle
Fig．3．8　　（b）Appearance　of　mixing　nozzle
　図3．8（a）に冷風スプレーミスト潤滑で使用した冷却エアと潤滑油の混合ノズルの構造
を，（b）に外観を示す．ミキシングノズルに供給された冷却エアは，内部のベンチュリー機構
によって潤滑油と混合されてミスト状の潤滑油となり，先端のノズルから噴射される．
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　3．2．2冷凍式冷風発生装量の性能確認
　本実験で使用した冷凍式冷風発生装置を用いて実験を行う場合に，得られる冷却エアの
特性を解析した文献は由井以外見あたらない2θ．したがって，あらかじめ温度特性を明ら
かにしておく必要があることから，性能を確認するための実験を行った．冷却エアの特性
として把握しておく必要があるのは以下の項目である．
　（1）得られる冷却エアの供給開始時間と温度の関係
　（2）冷却エアノズルから噴射したときの温度分布
　（3）ホースの長さおよび断熱材の有無と冷却エアの温度上昇の関係
　（4）冷却エアの供給圧力と潤滑油ノズルから噴射される流量の関係
　表3．2に本章における実験条件を示す．実験方法はチューブ長さ，断熱構造および供給
圧力を変えながら冷却エアノズルから噴射される冷却エアの温度もしくは流量を測定した．
チューブの長さは1mから5mまで1mおきに，供給圧力は0．05MPaから0．4MPaまで
0．05MPaおきに測定を行った．
　図3．9に冷却エアの供給を開始してから温度が安定するまでの冷却エアノズルから噴射
される冷却エアの温度測定方法を示す．冷却エア配管の先端にT形継手を接続して，その
うちの1箇所に熱電対の先端が配管の中心線上に来るように取り付けた。温度データはペ
ンレコーダに記録して時間と温度低下の関係を求めた．
　図3．10に冷却エア用チューブの断熱構造27）を示す．チューブはウレタン製で断熱をし
ない外径6mm×内径4mmのものと，その外側に外径10mln×内径7．5mmのチューブを
外側にかぶせた二重構造のもの，および厚さ25mmのグラスファイバー断熱材をまきつけ
たものの3通りで実験を行った．
　また，軸受を回転させて冷風潤滑を行う実験において，冷却エアの配管途中に流量計を
接続して流量測定を行うと冷却エアの温度に影響が出ることが予想されるために，冷却エ
アの供給圧力と潤滑油ノズルから噴射される冷却エアの流量との関係を事前に把握してお
くこととした．流量計は東京流機製面積式流量計PL－5を使用した．
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Table　3．2　Specf丘cation　of　cooling　air　hose
TUbe　ou艶r　diame加r φ6mm
Tube　inner　d匡ameter φ4mm
InSUlatiOn　8trategy
Double・tube　with　outer　tube
@（outer　tube：　φ10×φ7）
@　　　　　　　　　or
geat　inSUIatin　mateha1
Tube　length
Coohng　a廿pressure0．05，0．1，0．15，0．2，0．25，0．3，0．35，0．4MPa
LUbriCating　O証qUantity」OU＆曲：0．12　mL／15minrla　mist：0．025mL／min
Air　cooling　unit T－joint Thermoeouple
］日【eat　inSUIatiOn　tUbe
　　　　　　Fig．3．9　Measuring　system　of　cooling　air　telnperature
φ6×φ4 φ10×φ7tube
Air　space
Fig．3．10
：：：：：二：：：：：：：：：：：：
：二：：：：：：：：二：：：：：：：
nsulator
　　　　Double　tube
Structure　of　heat　insulation　tube
　　　　　　　　52
In8ulation　tube
　3．2．3冷凍式冷風発生装置を使用した場合の冷却エア温度分布
　潤滑油ノズルから冷却エアを噴射したときの軸方向距離と温度の関係を測定するため
の装置は2．2．4項で使用した手動式X－Yテーブルを流用した．この装置を用いてX－Y
テーブル上の熱電対をX軸方向に5mmとびに移動することで冷却エアノズル前方の各座
標位置における温度分布を測定した．また，同様に冷却エアノズル前方は流れが乱されな
いように障害物を排除すると同時に，測定位置を移動した後は周囲の気流が安定するまで
1分前後待った後に温度を測定した．
　3．　2．4冷凍式冷風発生装置を使用した冷風潤滑実験方法
　潤滑方法はスプレーミスト潤滑とオイル＆エア潤滑の2通りで試験を行った．実験はま
ず，冷却エアを供給しないでそれぞれの潤滑方法での軸受外輪の温度上昇および主軸熱変
位を測定し，その値を基準として冷却エアを供給した場合に各結果がどのように変化する
かを測定した．測定は主軸停止状態から5000rpmに回転数をあげて，主軸の回転と同時
に冷却エアを供給した．冷却エアのホースの断熱構造は，取り回しを考えて2重管構造と
した．
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　3．3　実験結果と考察
　3．3．1冷凍式冷風発生装置の性能
　まず始めに，圧力と冷却エアノズルから噴射される冷却エアの流量の関係を測定した．
図3．11に結果を示す．これより，冷却エアの供給圧力とノズルから噴射される冷却エアは
比例関係にあり，供給圧力が0．4MPaの時は冷却エアノズル1本あたり約50Nllminの流
量が得られることがわかる．したがって，軸受の発熱量に合わせて冷却能力を調節する方
法として，冷却エアの供給圧力を調節して流量を制御する方法を用いることができると思
われる。
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　Fig．3．11　Mow　rate　of　cooling　air
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　また，実際の機械で冷風潤滑を行う場合は，主軸軸受まで機械内部の配管を用いて冷却
エアを導かなければならない．したがって，配管の長さと断熱方法によって冷却エアの温
度が上昇することが考えられる．図3．12にチューブの長さと断熱方法を変えて圧力
0．3Mpaの冷却エアを軸受に供給したときに，ノズル近傍では冷却エアの温度はどの程度
まで上昇しているのかを測定した結果を示す．これより，断熱方法に関して温度上昇が少
ない順に並べるとチューブに断熱材を巻き付けた場合が最も温度上昇が少なく，本実験の
隙間量の場合は2重チューブと断熱無しのチューブはほとんど差がないことがわかる．ま
たチューブの長さと冷却エアの温度上昇との関係は，断熱チューブの場合は1m当たり
2・5℃ずつ上昇し，2重チューブの場合は1mあたり約7℃上昇しており，断熱なしの場合
は1mあたり約9℃ずっ上昇することがわかる．ただし2重チューブの場合は，内側と外
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側のチューブの間にスペーサを挿入して最適な空間容積を確保すれば断熱効果は改善でき
ると思われる．
　図3．13（ti）に断熱無しの場合，（b）に2重管の場合および（c）に厚さ25mmの断熱材を巻い
た場合のそれぞれについて，チューブの長さを変えて冷却エアノズルの噴射穴部で冷却エ
ァ噴射開始から温度がサチュレートするまでの時間を測定した結果を示す．冷却エアの供
給圧力は0．3Mpaとした．これより冷却エアの噴射開始から2min程度でサチュレートし
ていることがわかる．したがって，断熱方法を問わず温度に関する応答の遅れは大きな問
題では無いことがわかる．また，冷却エア供給時のホース表面の結露および凍結状態につ
いてはチューブ単体で使用したものは全長に渡って表面の凍結が激しく，2重構造とした
ものについては内側のチューブと外側のチューブが接触している部分は外側のチューブの
表面に凍結が発生しており，間に空気の層が存在してチューブ同士が直接接触していない
部分の表面には結露が見られた．これらは実際の機械ではさびの原因となることから，断
熱構造としては好ましくないといえる．また，断熱材を巻き付けたものは結露や凍結は全
く見られないことから熱損失が少ないことがわかる．これより，実際の機械で配管を行う
場合は断熱材を巻き付けたチュー一・・ブを使用することが望ましいことがわかった．もしくは，
スペーサを挿入した2重チューブを使用しても効果があると思われる．
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　3．3．2冷凍式冷風発生装置の温度分布
　図3．14（の～（d）に冷凍式冷風発生装置によって発生させた冷却エアを噴射穴直径が
1mmの冷却エアノズルから噴射させたときの圧力ごとの温度分布を示す．これより冷却
エアの供給圧力が高いほど温度の低い領域が噴射方向に伸びていることがわかる．さらに
図2．30と比較すると，低温領域は幅方向に狭く噴射方向に短いことがわかる．また，冷却
エアの供給圧力が02Mpa以下の場合は，0℃以下の領域が存在しないことがわかる．冷
却エアの供給圧力が0．3Mpa以上になると噴射直後の温度は低くなるが，その領域は非常
に狭い範囲であることがわかる．これらの原因として，噴射穴の直径が熱電対の先端直径
と比較して小さいことが考えられる．第二章での実験は噴射穴の直径が7．5mmであり，
これに対して熱電対の直径は約1mmのため，熱電対は冷却エアの流れの中に設置するこ
とができるが，本項の実験では噴射穴と熱電対の直径は両方とも1mmであることから，
熱電対の周囲には冷却エアと共に周囲を取り巻く室温のエアが混合すると考えられる．こ
のために，冷却エアの流量が少ないと室温の影響を受けやすくなるものと思われる．また，
噴射穴の直径の差は流量の差と関係があるために，1mmの噴射穴の流量は7．5mmの噴射
穴の流量と比較して少ないことから，到達距離が短いものと考えられる．
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図3．15に噴射直後の位置における幅方向の温度分布をエアの供給圧力別に示す．これよ
り，エアの供給圧力が0．25MPaの時を除いては，温度分布はほぼ同じであると言える．
したがって軸受に冷却エアを供給する場合は，冷却ノズルを軸受に近づければ圧力が変動
しても冷却エアの温度に代わりはないことがわかる．ただし，この時は冷却エアの流量は
圧力によって変化するために，熱エネルギーは異なる．図3．16に噴射方向について噴射穴
中心線上の温度分布を供給圧力ごとに示す．これより，幅方向の温度分布も軸方向と同様
にエアの供給圧力が0．25MPaの時を除くと供給エア圧力の影響はほとんど受けないこと
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がわかる．なお，例として冷却エアの供給圧力が0．4MPaの実験結果に最小二乗法を適用
すると，冷却エア噴射方向の各位置における平均温度と冷却エアノズルからの距離との関
係は，測定温度をt℃，ノズルからの距離をLrnmとするとtとLの関係は，
　　　・一〔。．。鑑32）－13・5（・）
と表すことができる．したがって，冷凍式冷風発生装置を用いて得られる冷却エアの温度
特性は，ノズルの口元で一20℃程度であり，0℃以下を維持できるのはノズルロ元から
15mm程度の位置までであることがわかる．
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　3．3．3冷凍式冷風免生装置使用した場合の軸受温度上昇と熱変位
　まず始めに，先に述べたように冷風潤滑を行う場合は潤滑油と冷却エアの混合の方法が
異なることから，冷却エアの代わりに室温の圧縮エアを使用した通常のスプレーミスト潤
滑を使用して軸受の外輪温度と軸方向の熱変位を測定した．この時の室温は23℃で，潤滑
油の供給量は0．025mL／minに設定し，主軸回転数は5000rpmとして実験を行った．図
3．17に軸受外輪の4箇所の温度と軸方向の熱変位の測定結果を示す．これより，軸方向の
熱変位は58μmあり，軸受の外輪温度は実験開始時から30℃程度上昇していることがわ
かる．また，熱変位および軸受外輪の温度がサチュレートするまでに約70分を要するこ
とがわかる．サチュレート時間が長い理由として，本実験装置が一般の主軸ユニットのよ
うなジャケット冷却構造を持っていないために，軸受の発熱が全体に伝達されるまでの時
間が影響しているものと思われる．
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　図3．18（a），（b），（c）に冷却エアの供給方法を変えた場合の主軸の熱変位と軸受外輪の温度
上昇を測定した結果を示す．まず，（a）に比較のために，主軸直結型冷風発生器を軸受の
180°の位置に取り付けた場合の熱変位と軸受外輪の温度上昇を示す．冷却エアの供給条
件は，流量が250NI／minで温度は一12℃～－14℃であった．この結果，主軸の熱変位は
25μmであり，軸受外輪の温度上昇は14℃上昇した．また，熱変位および軸受外輪の温
度上昇がサチュレートするまでの時間は15分程度に短縮されていることがわかる．これ
は，軸受の発熱部分に直接冷却エアを供給したために，冷却効率が向上したことと発生し
た熱が周辺に伝達される前に冷却することができたことが原因と考えられる．（b）に冷凍式
冷風発生装置を使用した場合の主軸熱変位と軸受外輪の温度上昇を示す．冷却エアの供給
条件は，スプレーミスト潤滑用のエアは室温の圧縮エアを使用して，冷却エアノズルは軸
受のOradとπradの位置に潤滑油ノズルとは別に取り付けて実験を行った．冷却エアの供
給条件は，冷却エアノズル1本あたりの流量が50NLlminで温度は一45℃とした．この結
果，主軸の熱変位は23μmであり，軸受外輪の温度上昇は平均で12℃上昇した．また，
熱変位および軸受外輪の温度上昇がサチュレートするまでの時間は15分程度に短縮され
ていることがわかる．これは（a）の結果とほぼ同じ数値であることがわかる．この原因と
して，室温を25℃と仮定して冷却エアのエンタルピーを下記の式で計算した．
　U＝ρ×（t－to）　　　（2）
　その結果，（a）の条件の場合は冷却エア温度が一13℃で流量が250M／minであるから熱
量は29．1w，（b）の条件の場合は冷却エア温度が一45℃で流量が100NL！minで23．3wで
あることからほぼ等しいことがわかる。次に，（c）にスプレーミスト潤滑用にも冷却エアを
使用してさらに，Oradとπradの位置にも冷却エアノズルを取り付けて実験を行った結果
を示す．冷却エアの供給条件は，冷却エアノズル1本あたりの流量が45NUminのものを
4本使用してエアの温度は一45℃とした．この結果，主軸の熱変位は21μmであり，軸
受外輪の温度上昇は平均で6℃上昇した．冷却エアの流量が増加することによって冷却能
力が向上し，軸受外輪の温度が低下しているにもかかわらず熱変位が減少していない理由
として，リア側の軸受の発熱が考えられる．そこで，（b）と（c）に関して主軸自体の温度上昇
を比較したところ，どちらも約10℃上昇していることがわかった．したがって，モータ側
軸受の発熱によって主軸全体の温度が上昇して熱変形しているものと考えられる．図3．19
にモータ側の軸受の温度上昇を低減させるために，この部分にも冷却エアを供給した時の
結果を示す．この結果，主軸の熱変位は16μmに減少し，軸受外輪の温度上昇は平均で6℃
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Fig．3．19　Bearing　temperature＆displacement　with　cooling　air　for　rear　bearing
上昇した．これより，リア軸受の発熱による主軸の温度上昇が熱変位に影響を及ぼしてい
たと考えられる．
　また，もう一つの理由として本実験装置は主軸を横置きにしていることから，主軸の自
重が軸受に加わりπradの位置の軸受外輪温度が上昇したことが考えられる．
　次に，冷風オイル＆エア潤滑を行った場合の結果を示す．図3．20にミキシングバルブ
に冷却エアを接続した場合の主軸熱変位と軸受外輪の温度上昇を測定した結果を示す．こ
こでは，各軸受に2個ずつの潤滑油ノズルを使用した．この結果，主軸の熱変位は18μm
でありサチュレート時間は約20分であった．図3．21には前側の試験軸受に2本の冷却エ
ア専用のノズルを2本追加して4本の冷却エアノズルを使用している．この結果も同様に，
主軸の熱変位は18μmでありサチュレート時間は約20分であった．この結果より，冷風
オイル＆エアの場合も冷風スプレーミスト潤滑とほぼ同様の熱変位とサチュレート時間を
得ることができた．また，図3．20と図3．21の結果を比較すると，両者の熱変位に差はな
いが軸受外輪の温度は冷却エアノズルの数が多い方が低い．これは，軸受外輪の温度が高
くても転動体の公転部分に冷却エアの流動層があれば，その部分で外輪側から転動体を介
して内輪側に熱が伝わることを遮断されることで主軸に熱が伝わらなかったものと考えら
れる．
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　図3．22に下記の条件で潤滑と冷却を行った場合のそれぞれについて軸受外輪の温度が
サチュレートした時点での温度分布を示す．
①室温のエアを使用してπ／2radと3π／2radの位置にノズルを設けたスプレーミスト潤滑，
②①を基本に主軸直結型冷風発生器をπradの位置に追加した冷風潤滑，
③①を基本にOradとπradの位置に冷却エア2本を使用した冷風潤滑，
④潤滑エアにも冷却エアを使用した冷却エア4本を使用した場合の冷風潤滑，
⑤④を基本にリア軸受にも冷風潤滑を行った冷風潤滑．
これより，①の冷却エアを供給しない通常の潤滑では温度上昇の値自体は約30℃で最も高
いが各位相での温度差はほとんど無く，熱変形を起こす場合でも均等に変形することが予
想される．②の主軸直結型冷風発生器を使用すると温度上昇が約1！3になると共に，各位
相での温度差も非常に少ないことがわかる．また③，④の2箇所または4箇所に冷却エア
ノズルを設けた場合は，ノズルの数すなわち軸受に供給する冷却エアの流量が多いほど温
度上昇は小さいことがわかる．また各位相での温度差に関してはOrad位置の温度が低め
であり，温度バランスが取れていないが，これはπrad位置の温度上昇がモータ側の発熱
の影響と主軸の自重による発熱の影響を受けて高めであることから，冷却効果に差が出た
ことが原因と考えられる．
Orad40
30
3π／2rad
πrad
　　一π／2rad
■Without　coolng　air
口2cooling　air　nozzle　o聾＆air
■voltex　tube
■2　cooling　air　nozzle
■4cooling　air　nozzle＋rear　coohng
口4coohng　air　nozzle　oil＆air
■4　cooling　air　nozzle
Fig．322　Temperature　distribution　of　bearing　outer　ring
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　次に図3・23に先に示した①～⑤の各潤滑方法を使用した場合の軸受外輪温度L昇の最
大値と最小値の差を整理した結果を示す．この結果により，主軸直結型冷風発生器の温度
差が3．5℃で最も低く4箇所から冷却エアを供給した冷風潤滑の温度差が約7℃で最も大
きいことがわかる．したがって，今回使用した試験装置のように軸受の各位相で温度上昇
が異なる場合は，発熱量に合わせて冷却エアの流量や温度を制御する必要がある．
図3．24に冷却エアの発生方法にかかわらず，冷却エアの流量と温度から求めた熱量と主
軸熱変位の関係をグラフにした結果を示す．これより，汎用冷風発生器や冷凍式冷風発生
装置を問わず，熱量と主軸熱変位の間には相関があることがわかる．参考までに相関係数
を求めたところ0．82であり，相関が認められた．なお，この実験結果に最小二乗法を適用
すると，冷却エアのエンタルピーと主軸熱変位の関係は，熱量をUW，主軸の熱変位を△
tμmとするとUと△tの関係は，
　　　△tニ182U－o・63
と表すことができる．
4cooling　air　nozzle
　　oil＆a廿
2　cooling　air　nozzle
　　oi1＆air
4cooling　air　nozzle
4cooling　air　nozzle＋
　　rear　coolng
2coohng　air　nozzle
voltex　tube
Without　cooling　air
　　　　　　　　　　　　Maximum　temperarure　difference℃
Fig．3．23　Maximum　temperature　difference　of　bearing　outer　ring
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Fig．3．24　Relationship　between　enthalpy　of　cooling　air　and　displacement
　3．4　まとめ
　冷凍式冷風発生装置を使用して装置の冷却エア発生能力を確認すると共に，冷却エア配管チ
ューブの断熱構造と長さによって冷却エアの温度がどの程度上昇するかを明らかにした．また，
実際に回転する軸受に冷凍式冷風発生装置を使用した冷風潤滑を行い，その効果を確認した．
その結果，以下のことが明らかとなり，冷凍式冷風発生装置を用いた冷風潤滑は機械主軸の潤
滑に使用できることが明らかとなった．
　（1）冷風潤滑に用いる配管は，表面を断熱材で覆う必要がある．これにより，配管長さに
　　　よる冷却エアの温度上昇を減少させることができると同時に，配管表面の結露や凍結
　　　を防止することができる．
　（2）冷風潤滑用の配管長さを4mとして供給圧力を0．3MPaとした場合，断熱を行わないチ
　　　ューブ単体の場合と2重チューブの冷却エアの温度上昇はほぼ等しく約20℃上昇する
　　　のに対して，厚さ25㎜の断熱材を巻きつけた場合は約10℃で，上昇率は2．5℃／mで
　　　あった．ただし，2重チューブの場合は2本のチューブの隙間にスペーサを設けるこ
　　　　とにより断熱効果が向上することが考えられる．
　（3）冷凍式冷風発生装置を使用することで，噴射穴の直径が1㎜の冷却エアノズルを使う
　　　ことが可能となった．2章で使用した7．5㎜のノズルと比較すると，冷却エアの温度
　　　分布の広がり角が小さくなり，幅方向の温度勾配が急になったことから，噴射した冷
　　　却エアが広がりにくくなったと思われる．
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（4）冷凍式冷却エア発生装置は，潤滑方法を問わず圧縮エアを用いる潤滑方法に応用可能
　　であることがわかった．
（5）冷風潤滑は，主軸の熱変位を1／3から1／4に小さくすると共に，主軸熱変位のサチュ
　　レート時間を1／5以下に短縮するなど効果が大きいことがわかった．
（6）冷却エアの熱量と主軸熱変位の関係をまとめた結果，主軸熱変位は冷却エアの生成方
　　法の影響はあまり受けないことがわかった。したがって，配管が短く軸受の近傍に取
　　り付けスペ・一一・・一スがある場合は汎用冷風発生器を使用することもできるが，軸受周辺に
　　場所が無い場合や配管を比較的長くしなければならない場合は，冷凍式冷風発生装置
　　を使用することになると考える．
（7）また，本実験では冷風潤滑ノズルの位置によって軸受外輪の温度分布が均一でなかっ
　　たが，この特性は実際の機械で発生する主軸の取り付け姿勢の差によって発生する軸
　　受の温度上昇の不均一を解消する手段として活用できると思われる．
68
第4章　主軸回転数を変動させた場合の冷却制御に関する基礎実験
　4．1　まえがき
　これまでの実験によって，回転する軸受に冷却エアを供給すると軸受の温度上昇が低減
できると同時に熱変位も少なくなることおよび，それらがサチュレートするまでの時間が
短縮されることがわかった．これを実際の機械に当てはめてみると，機械の暖機運転時間
が短縮でき加工精度も向上することから冷風潤滑の大きな長所となる．
　しかしこれまでの実験では，軸受の回転数を3000rpmもしくは5000rpmに固定して
実験を行い，冷却エアの流量や温度に関しても特に制御は行っていなかった．現実の機械
ではこのような使用方法はあり得ないことは明白である．実際の機械，たとえばマシニン
グセンタの主軸を例に取って考えてみると，主軸を停止した状態から加工を開始して最初
は比較的低回転数で粗加工を行った後，高速で仕上げ加工を行いさらに，エンドミル加工
やドリル，タップ，リーマ加工などを連続して行うのが一般的である．それぞれの工程で
は主軸回転数が異なることは言うまでもないが，加工によるラジアル・アキシアル両方向
の負荷が軸受に加わるために軸受からの発熱量も著しく異なる．また，軸受の種類と組合
せ方法によっても発熱量は異なるav．したがって実際の機械に応用するためには，軸受の
発熱量に合わせた冷風潤滑を行わなければならない．
　従来のマシニングセンタでは，微少オイル潤滑を使用している場合は潤滑油の供給量の
制御はできないことから，軸受の外輪を冷却しているジャケットに供給する冷却油の温度
を制御している．またジェット潤滑やアンダーレース潤滑では，軸受の外輪を冷却してい
るジャケットに供給する冷却油と共に軸受に供給する潤滑油の温度も直接制御して冷却を
行っている．冷風潤滑においては，冷却エアを軸受に直接供給することから，ジェット潤
滑などと同様の制御を行う必要がある．本章では，実際の機械主軸に冷風潤滑を行う場合
を想定して，主軸の発熱量に合わせた冷却能力を得るための方法について検討を行う．
　4．2　実験方法および実験装置
　4，2．1冷却エァの熟量を制御するための方法に関する検討
　軸受の発熱量に合わせた冷風潤滑を行う場合に，冷却能力は軸受に供給する冷却エアの
持つ熱量で決まることは既に述べた．冷却エアの持つ熱量を制御する方法としては，大き
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く分けて2種類が考えられる．一つは軸受に供給する冷却エアの温度を直接変化させる方
法で，これには
　a）冷凍式冷風発生装置自体で冷却制御を行い冷却エアの温度を変える方法，
　b）冷却エアと室温のエアを混合して温度を制御する方法，
　c）軸受に供給するエアの流量を制御して冷却エアのエンタルピーを制御する方法がある．
それぞれの場合について考えられる冷風潤滑回路を図4．1（の，（b），（c）に示す．これらを比較
検討してみると，a）の場合は，冷凍装置内部にある冷媒を循環させて熱交換を行うための
回路を主軸の回転数に合わせて制御を行うことができるように改造しなければならない．
したがって，冷凍機自体に冷媒循環用ポンプの圧力制御や回転数制御を行うための機能を
追加する必要があるため，複雑な制御回路が必要になることが予想される．b）の場合は，
室温のエアと冷却エアの混合比によって，軸受に供給する冷却エアの温度がどの程度上昇
するかのデータベースがあれば比較的容易に冷却エア温度の制御が可能であると思われる．
しかし，この方法は軸受の回転数が低く冷却エアを必要としない時ほど多くの常温エアを
混合しなければならないために，使用する圧縮エアの流量が多くなることが予想される．
c）の場合は，冷却エアの温度は制御しないで流量を増減させて冷却能力を制御する方法で，
冷凍装置には手を加えないで実施することが可能である．流量の制御は冷却エアの配管途
中に流量制御バルブを追加するだけで良い．
　本章の実験では，上記の3種類の制御方法の中でa）及びb）の方法の場合は，発熱量の少
ない主軸回転数が低い時でもエアの消費量は高速回転時と変わらないと考えられ，エネル
ギー消費量を削減することができないと思われることから，軸受の発熱量が少なく温度上
昇が少ない加工条件あるいは回転条件の時は最小限の冷却エアを軸受に供給することが可
能で，エアの消費量に無駄が出ないと考えられるc）の方法を採用した．
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Fig．4．1　Method　of　air　temperature　control
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　4．2．2軸受の発熱1と冷却エアのm容nの計算
　軸受の発熱量に関しては，荷重項と速度項をそれぞれ求めてそれらを合計する方法を用
いて計算を行った29）．ただし，計算式の場合は主軸の組立誤差による軸受に加わる偏荷重
に関するパラメータ等は考慮していない．また，係数は軸受メーカのデータを使用した．
　まず，軸受に加わる荷重によってきまる荷重項を下記の式を用いて計算を行った．
　　M1＝f1＊Fβ＊dm　　　　　　　（4．1）
　ここで，f1は軸受の型式と潤滑方法で決まる係数Fβは荷重係数dmは軸受のピッチ
円直径である．軸受のピッチ円直径dmは，内輪転道面面径diと外輪転道面径d。を式（4．2）
に代入して求めた．
　　　　　ldi＋d。｝
　　　d。ニ　　ー－
　　　　　　2　　　　　　　（4．2）
　また，係数f1は静等価荷重F，と基本定格荷重C，および軸受固有の係数z，　yを用いて
式（4，3）より求めた，
f1＝z凸y
　　　　、C、！　　　　（4．3）
静等価荷重F、は，ラジアル荷重Frとアキシアル荷重Faを用いて式（4．4）より求めた．この
時，ラジアル荷重は軸の自重，アキシアル荷重は組み付け時の予圧とした．予圧は約150N
とした．X。，Y、はそれぞれ静ラジアル荷重係数，静アキシアル荷重係数を示す．
　　　　FsニX，Fr＋Y。F，　　　　　　　（4．4）
　玉軸受の時の荷重係数Fβは式（4．5）を用いてラジアル方向とアキシアル方向の複合荷重
であるとした．
　　Fβ＝3Fa－0．1F，　　　　　　　　（4．5）
　次に粘性摩擦によるトルクを求めた．潤滑油動粘度と軸受回転数より，式（4．7）を用いた．
ここで，係数foは参考文献より引用した．
　Von≧2000の時
　　M．＝10”7fo　v　on　，・2／3d。3　（4．6）
v。n≦2000の時
M。＝160＊10層7fod。3（4．7）
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よって主軸軸受動摩擦トルクは下記の式で求めることができる．
　　MニMl＋M，　IN・㎜1
摩擦トルクより発熱量を求めると
　　H＝1．047＊IO4nM
（4．8）
（W）　　（4．9）
　3章で示したように主軸の熱変位および軸受外輪の温度上昇は，スプレーミスト潤滑を
基本とした冷風潤滑が最も小さい値となった．この結果を踏まえて主軸回転数を変化させ
た実験にはスプレーミスト潤滑を使用することとした．
　図4．2に冷却エアの流量を設定するために使用した動摩擦トルクと冷却エア流量の関係
を検討したグラフを示す．動摩擦トルクの計算結果に基づき軸受に供給する冷却エアの流
量は，軸受回転数を変化させた時の動摩擦トルクの増減割合と同じ比率で流量を制御する
方法を採用した．基準値はスプレーミスト潤滑を行った軸受を5000rpmで回転させて，
一一R5℃の冷却エアを104NL／min供給した場合とした．軸受の回転数と冷却エアの流量の
関係は，軸受の動摩擦トルクに対する比例配分で決定した．この結果より決定した冷却エ
アの供給条件を表4．1に示す．
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Pig．4．2　Relationship　between　bearing　rotational　speed　and　dynamic　friCtion　tOrque
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Table　4．1　Cooling　air　flow　rate
　4．　2．3主軸回転数を変動させた実験方法
　表4．2に実験条件を示す．主軸回転数は，2000rpmから5000rpmまで500rpmおきに
上昇させた．潤滑油供給量は，スプレーミスト潤滑装置が切削加工用の潤滑油供給装置で
あるために，潤滑油供給量を高精度に絞り込むことが困難であることから実験一回に消費
した潤滑油の量を実験にかかった時間で除した値を単位時間あたりの潤滑油供給量として，
各条件での実験における潤滑油使用量の平均値を求め，0．025mI／minとした30）．実験は
まず，室温が23℃の実験室において常温のエアを使用して，アキシアル方向の主軸熱変位
と軸受外輪の温度上昇を測定した．また，参考値として主軸の表面温度をレーザ式非接触
温度計にて測定した．測定に当たって，主軸表面を艶消しの黒色として温度測定精度の向
上と安定化をはかった．次に，過冷却による影響を明らかにするために，主軸回転数の上
昇に対して冷却エアの流量を一定にして実験を行い，最後に主軸回転数に合わせて冷却エ
アの供給量を増加させて実験を行った．
Table　4．2　　Tle8t　8pecification
Sph塾dle卵eed 2000～5000】中m
Step叩eed 500　1pm
Lub伽面㎎unit Dずlub（TACO）
Lubゴcad㎎o皿 Bredor　8p．　VG38　（㎜SHIMA）
Lu㎞ca血g　noz刎e φ1㎜×2励×2po曲
Co6遜㎎ajmo曲 φ1㎜　×　2hde　×　21魎
Co面ng　ah血t 1（刃雪㎜（OkamσOD　mad血山e加oD
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　4．3実験結果と考察
　4．　3．1主軸熱変位と軸受外輪温度
　図4．3に通常温度のエアを用いたスプレーミスト潤滑で実験を行った時の主軸熱変位と
軸受外輪温度の測定結果を示す．これより冷風潤滑を行わない場合は，主軸回転数の増加
と共に熱変位も大きくなることがわかる．今回実験に使用した装置は，ジャケット冷却を
行っていないことから一般の機械主軸よりも熱変位が大きく，5000rpmで約60μm変位
していることがわかる．また，軸受外輪の温度も熱変位と同様に主軸回転数と共に高くな
っていることがわかるが，軸受の円周方向における測定位置の違いによる温度差は小さい
と言える．つまり，軸受の外輪外周の温度上昇はほぼ等しいと言うことができる．
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図4．4に一一35℃の冷却エアを主軸回転数によらずに常時182Nlvmi供給する冷風潤滑を
行った結果を示す・これより，回転数の低い場合は軸受外輪の温度が実験開始時よりも下
がっていることがわかる．これは，発熱の少ない軸受に大量の冷却エアを供給したことに
より，過冷却となったためであると思われる．主軸の熱変位に関しても軸受外輪の温度と
同様に減少していることがわかる．これは，実際の工作機械においてはテーブル上面から
主軸端面の距離が長くなるために削り残し等が発生する原因となる．また本実験の例では，
主軸温度が運転開始前より約10℃低くなっていることから，湿度の高い使用環境では主軸
表面の結露が問題となる可能性がある．
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Fig．4．4　Displacement　of　spindle　and　bearing　temperature　Without　pre88ure　contro1
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図4．5に主軸回転数にあわせて冷却エアの流量を制御した冷風潤滑を行った結果を示す．
これより，3000叩mまでは軸受外輪の温度上昇がほとんど見られず冷却が十分に行われて
いることを示している．この結果，主軸の熱変位も2μm以下に低減されていることがわ
かる．しかし，主軸回転数が4000rpmを越えると冷却能力が若干低下し，軸受外輪の温
度上昇が大きくなると共に，主軸の熱変位も増加していることがわかる・
　この結果より冷風潤滑を行う場合には，軸受の発熱量に合わせて冷却能力を制御する方
法として，冷却エアの圧力を調整する方法を用いることができることがわかった．また，
今回の実験では4000rpm以上で主軸の熱変位が増加しているが，冷却エア発生装置自体
の冷却エア発生能力には余裕があるため，ノズルの数を増やすことや噴射穴の径を大きく
する等の対策により4000rpm以上でも対応可能であると考えられる．
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　4．3．2軸受外輪の温度分布
　図4．6に通常温度のエアを用いたスプレーミスト潤滑で実験を行った時の軸受外輪の各
位相における温度上昇を回転数ごとにプロットした結果を示す．これより，各位相ともほ
ぼ均一に温度上昇していることがわかる．これは軸受に対して潤滑用のエア以外の冷却は
特に行っていないために，軸受から発生した熱が周囲に均一に伝播したことによると考え
られる．この場合，主軸頭の機械本体への取り付け構造にもよるが，主軸および軸受ハウ
ジングの熱変形は大きくなるものの，回転中心の倒れ等は発生しにくいと考えられる．
　Temperaturerise
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30 1・5・…p・i
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一1π／2rad
　　　　　　　　　　　　　　　　L　　　Phase　　　　　　　　　　　　　　　πrad
Fig．4．6　Temperature　distribution　of　bearing　outer　ring　without　coolng　air
　図4．7に一35℃の冷却エアを主軸回転数によらずに常時182NL！mi供給する冷風潤滑を
行った時の結果を示す．これより，2000rpmと3000rpmでは4．3．1項でも述べたが過冷
却となっており，さらに位相角度で0度の位置の温度が低く，πradの位置の温度が高く
なっていることがわかる．これは，主軸の自重が軸受に加わったこととリア側の支持軸受
は冷却エアを供給しない通常のオイルエア潤滑であることから，リア側の軸受温度が相対
的に高くなり測定軸受であるフロント側に熱が伝播してきたことが原因と思われる．
　図4．8に主軸回転数にあわせて冷却エアの流量を制御した冷風潤滑を行った結果を示す．
これより，各回転数におけるグラフの面積の差が小さくなっていることから，回転数によ
る温度上昇の差が少なくなっていると言える．これは回転数によって異なる軸受の発熱量
に合わせて冷却エアの流量を制御した効果であると言える．しかし，図4．7と同様に
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2000rplnと3000rpmでは位相角度で0度の位置の温度が低く，πradの位置の温度が高
くなっていることがわかる．図4．7と図4．8より，軸受の各位相で温度上昇が異なる場合
は，ハゥジングにも温度差が生じる可能性があるといえる．実際の機械に当てはめてみる
と，金型加工などで長時間一一方向の切削負荷が軸受に加わる場合などでは今回と同様の温
度差が発生することが考えられる．
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Fig．4．7　Temperature　distribution　of　bearing　outer　ring　without　pressure　control
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Fig．4．8　Temperature　distribution　of　bearing　outer　ring　with　pressure　control
79
4，4　まとめ
実際の工作機械主軸を想定して，主軸回転数を変化させた場合の冷風潤滑条件に関する
実験を行った．主軸回転数を変化させると軸受の発熱量も変化するために，冷却エアの持
っ冷却能力も制御する必要がある．冷却能力は冷却エアの温度と流量で決まることから，
本実験では冷凍式冷却エア発生装置の特性から流量を制御する方法を採用した．流量は冷
却エアの圧力を調節することで制御した．その結果，以下のことが明らかとなった．
　（1）冷却エアの圧力調整によって流量制御を行うことは可能であり，実用性は十分に
　　　ある．また，市販の冷凍式冷却エア発生装置で冷却エアの温度を直接制御する方
　　　法や，冷却エアと常温エアを混合して温度を制御する方法と比較して，冷却エア
　　　の圧力によって流量を制御することは比較的容易であることから実用性は充分
　　　あることが確認できた．
　（2）一定流量の冷却エアを供給したままで，主軸回転数を変化させると低回転数の領
　　　域で過冷却となり，軸受温度が低下すると同時に主軸が引き込まれるように収縮
　　　する方向の熱変位が発生することが明らかとなった．
　（3）主軸回転数の変化と共に冷却エア流量を制御すると軸受温度上昇や主軸の熱変
　　　位が低減できることがわかった．したがって，冷風潤滑を実際の工作機械主軸に
　　　採用する場合は，主軸回転数に合わせて冷却エアの供給量を制御する必要がある．
　（4）実際の工作機械に使用する場合，工具の自重や加工負荷が軸受に加わることが予
　　　想される．これらは軸受全周にわたって負荷されるわけではないので，軸受の発
　　　熱量が均一でなくなることから，発熱の少ない部分も同じ条件で冷風潤滑を行う
　　　　と部分的に過冷却になることがわかった．
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第5章　冷風潤滑ノズルの形状に関する実験
　5．1　まえがき
　高速回転する軸受の温度上昇を低減させる方法として，冷却エアと微少オイルを混合し
て軸受に供給する冷風潤滑を提案した．冷風潤滑を効率良く行うためには，発熱源である
軸受の転動体と軌道面の接触点に直接冷却エアと潤滑油を供給することが望ましい．しか
し，転動体と軌道面の接触点は軸受内部に位置しており，さらに高速回転する軸受では転
動体の保持器も高速で回転していることから，軸受の周囲に存在している空気の流動層が
冷却エアと潤滑油を外部から供給する場合の妨げとなっている．特に冷却エアを滑油の搬
送に利用している冷風潤滑では，供給する潤滑油がミスト状であるために，比重が空気に
近く慣性力が小さいことから，流動層を突き破って内部に到達するのは困難であることが
予想される．
　冷風潤滑も含めた微少オイル潤滑において，噴射される潤滑油を軸受内部に効率良く供
給する方法として，潤滑油の搬送で用いている圧縮エアの流速を向上させて潤滑エアの慣
性力を増加させる方法が考えられる．この方法は軸受に供給するエアの量と潤滑油の量が
増加することから，エアによる軸受冷却効果と潤滑による発熱低減効果の両方が期待でき
る，特に冷風潤滑の場合は，冷却エアを直接軸受に供給するために冷却効果はより向上す
るものと考えられる．
流速を向上させるための方法として，最初に考えられるのが圧縮エアの圧力を増加させ
ることである．エアの圧力を上げることによってオリフィスを通過するエアの流量が増加
することは一般に知られている．参考値として，図5．1に噴射穴の直径0．5mm，1mm，
1・5mmの潤滑油ノズルからエアを噴射させた時の圧力と流量の関係を測定した結果を示
す，この結果からも圧縮エアの圧力を上げることで流量を増加させることができることが
わかる，簡便に流量をオリフィス断面積で除した値がエアの流速であるとすれば，グラフ
の縦軸をエアの流速に置き換えると流速も向上していると考えられる．
　しかし，実際の機械装置の潤滑油装置に供給するエアの圧力を向上させるにはいくつか
の制限がある．まず多くの場合，工場で使用されているエアの圧力は0．5MPa程度であり，
それ以上の圧力を常時使用するためには特別な設備が必要となる．また，一つのエア供給
源から多くの機械装置に分岐させて圧縮エアを使用するため，機械装置の稼働状況によっ
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て圧力が変動する．
　そこで，0．5MPa程度の圧縮エアでいかに流速を向上させるかを考えて設計した潤滑油
ノズルが必要となる．従来の潤滑油ノズルの噴射穴は，直径1mm程度の穴をドリルで加
工しただけのものであった．また，ドリルで交差穴を加工した場合はその交差部に必ずバ
リが発生するが，その除去に関しては加工したドリルと同じ直径のドリルで「さらう」程
度で，軸受の回転に影響をおよぼすバリが存在しなければ問題ないと考えられてきた．し
たがって，穴の交差部はシャープエッジが存在するために急収縮管の考え方を適用すると
流体が流れる場合に縮流の発生によって流動損失となる31）．この潤滑油ノズルの噴射穴形
状を工夫することで潤滑エアが流れやすいように穴の形状を設計すれば目的とする潤滑油
ノズルを作ることができる．本章ではこの対策として，潤滑油ノズルの噴射穴の入り口部
に面取り加工もしくはR形状の研磨を行うことで，流動損失の少ない潤滑油ノズルを提案
することを目的としている．
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Fig．5．1　Relationship　between　pressure　and　flow　rate　of　air
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5．2実験方法および実験装置
5．2．1噴射穴面取リノズルとノズル流量測定装置
　図5．2に一般の工作機械に用いられている潤滑油ノズルの断面形状の一例を示す．図示
の部分に面取りもしくはR形状に研磨を施して実験を行うことは可能であるが，噴射穴の
UDを変えながら実験を行う必要があるため，潤滑油ノズルと同じ形状の分割式実験用ノ
ズルを試作した．また，実験に使用した流体は，ミスト状の潤滑油が直接大気中に噴射す
ることは好ましくないことから，潤滑油を含まないドライエアを使用した．
　図5．3に実験用ノズルの構造を示す．実験用ノズルは，鋼製のブロックに潤滑油の主流
路として直径5mmの穴を加工して，側面から2個の段付き穴をあけてこの部分に噴射穴
として直径1mmの穴を加工したMCナイロン製のブロックを取り付けた．したがって噴
射穴の入り口形状を変える場合は，あらかじめ必要な形状に加工を行ったMCナイロンブ
ロックを交換するだけで良い．さらに，1mmの噴射穴があけられた反対側の面に座ぐり
加工を行うことで，噴射穴のL／Dを変えた実験も行うことが可能である．なお，ナイロ
ンブロックはゴムパッキンを介して押さえ板で固定することで周囲からエアが漏れないよ
うにした．図5．4にMCナイロンブロックの面取り形状を示す．　MCナイロンは非常に加
工が容易であるため，本実験では先端角度がπ！2radのセンタドリルを手で回転させるこ
とで面取り加工を行った．また，面取りの状態は歯科医用のシリコンを面取り部分に注入
することで形状を転写して確認した．図5．5に転写したシリコンの例を示す．
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Fig．5．2　Section　of　lubricating　nozzle
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Fig．5．4　Section　of　MC　nylon　block
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（a）Without　chamfer
　　　（b）With　chamfer
Fig．5．5　Copied　internal　shape
　図5，6に流量測定回路図を示す．エア源から供給された圧縮エアは，圧力調整バルブを
通過してエアドライヤにて除湿されたのちに実験用ノズルに供給される．2個の噴射穴に
はエアチューブが接続されており，その先端に流量計を接続することで噴射穴から噴射さ
れるエアの流量を測定できるようにした．
　表5．1に実験条件を示す．使用した圧縮エアの圧力は下限を0．lMPa，上限を0．5MPa
としてO．1MPa間隔で5条件とした．潤滑油ノズルの噴射穴の直径は，　一般の］1作機械で
最も多く使用されていると考えられる1mmとした．また，潤滑ノズルの噴射穴の長さは
ド限を1mm，　E限を5mmとして1mm間隔で5条件とした．噴射穴の入りi】の形状は，
それぞれの条件において面取りの有りと無しで実験を行った．噴射穴の数については，軸
受の転動体と内輪，外輪それぞれの軌道面との接触点への潤滑を考慮した潤滑油ノズルを
想定して2穴とした．本装置を用いてそれぞれの条件を変化させた場合の流量を測定した．
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　　valve
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Fig．5．6　Flow　measurement　circUit
Table5．1　Sped丘cation　of　test
Pre88ure 0．1，0．2，0．3，0．4，0．5MPa
Diameter　of　lubhcatj血g　hole1　mm
Length　of　lubricating　hole1～5mm　（pich0．5mm）
Cha皿fbr　of　lubricathlg　holewith，without
Number　of　holes 10r　2
　5．2．2潤滑油噴霧測定装置
軸受に供給される潤滑油や冷却エアの噴霧形状について考えると，ノズルから噴射され
た直後に拡散してしまうのは，流速の低下や軸受内部への効率の良い供給と言う面からは
好ましくない．特に高速回転を行う軸受は保持器も高速で公転しているために，保持器と
共に連れ回りする流動層を突き抜けなければ，軸受内部の潤滑や冷却は困難になる．した
がって，理想的な噴霧の形状はノズルから噴射された後も糸状の形を保ったままで軸受に
到達することである．そこで，表5．1で示した条件の時に噴霧形状はどのような形状を示
すのか，もしくは条件によって噴霧形状は変化するのかを測定した．
　図5．7に噴霧形状を観察するための装置を示す．噴霧形状の測定では，実際に微少量の
潤滑油を圧縮エアと共に噴射してその噴霧形状を観察した．油は一般に用いられている軸
受用の鉱物系や化学合成系の潤滑油ではなく，人体に無害である月島食品製の食用油（ブ
レドール32）を使用した．潤滑油供給装置にはTACO製ミクロンフォグ潤滑油ユニット
を使用した．
　噴霧形状は明るい室内では観察することができないため，実験は簡単な暗室を作り，そ
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の中で行った．まず暗室を上下2段に分割できるように2枚の板を用意して，その2枚の
板を幅方向中央に噴射方向と平行に幅5mm程度のスリットを設けるように並べた．スリ
ットの下側には500Wの強力ライトを2個並べてスリットの下側から上に向かって光を照
射できるようにした．スリットの上側には，潤滑油ノズルを取り付けたマグネットベース
を固定して，スリットの方向に潤滑エアを噴射できるようにした．噴霧形状の測定には
8mmビデオカメラを使用し，1条件あたり20秒から30秒撮影してその中から噴霧が安
定した時の静止画像をパソコンに取り込み評価を行った．
『＼
Refiex　light
Fig．5．7　PhotOgraph　deVioe　of　spray　pattern
　しかし，静止画像のままでは噴霧の境界が不明確であるため，画像処理ソフト
（MAGIC40）を用いて静止画像を2値化処理して噴霧の部分と背景の部分を明確にした．さ
らに白黒の反転加工を行うことで，噴霧が黒に背景は白になるようにして計測を行った．
図5．8に画像処理を行っていない噴霧形状を示し，図5．9に二値化処理を行った画像を，
図5．10に白黒反転加工を行った画像を示す．これより，画像処理により噴霧形状が大幅に
解析しやすくなっていることがわかる．
　噴霧角の計測では処理済みの画像をAuto－CADの画面に貼り付け，噴霧の上下境界部
分に2本の交差する直線を引き，CADの寸法測定機能を利用してその交差角度を測定した．
この方法は，直線の位置により角度にバラツキが出ることから計測者を1人に固定すると
共に，計測は全ての角度測定を一日で終わらせるようにした．また，計測の最初はバラツ
キを把握すると共に，計測要領を習熟するために同じ画像を5回測定してその平均値を基
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に計測を行った．図5．11に噴霧角の測定例を示す．
　噴霧の直線部分の寸法測定は，噴霧角の測定で使用した2本の直線の交点と潤滑油ノズ
ルの端面の距離をAuto－CADの寸法測定機能を利用して行った．基準寸法を画像に写し込
むことを考えて，実験当初は噴霧近傍にスケールを設けることを考えたが，8mmビデオ
カメラを使用した実験方法では，目盛りの撮影が困難であったため，今回は，潤滑油ノズ
ルの直径寸法を基準寸法として別に撮影し，画像上の長さの比を求めて相対比較測定を行
った．図5．11に噴霧の直線部分の測定例を併記する．
Fig．5．8　0riginal　data　of　spray　pattern
Fig．5．9　　Binarization　proces8ing
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Fig．5．10　1nversion　processing
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　Spray　angle
Rectilinear　part
Fig．5．11　Measuring　example　of　spray　angle　and　rectilinear　part
89
　5．2．3噴射穴の数と位置に関する実験
従来から用いられている2穴仕様の潤滑油ノズルは，軸受転動体と内外輪の各軌道面と
の接触点に潤滑を供給することを目的としていることは先に述べた．この場合2個の噴射
穴は同じ形状であるために，噴射されるエアと潤滑油の量はほぼ同じと考えられるが，定
量的に測定したデータは見あたらない．また，実際に回転している軸受を考えると転動体
と内外輪の軌道面とのそれぞれの接触点からの摩擦損失による発熱量は，転動体の遠心力
によるヘルツ変形の量や転動体のスピンすべりなどの影響で異なると思われる32）．そこで，
前項で使用したノズル試験装置を用いて，潤滑油ノズルに設けた2個の噴射穴の流量特性
を明らかにした．さらに，軸受の潤滑に使用している潤滑油ノズルの片側の噴射穴をふさ
ぐことで，軸受の温度上昇に対してどちら側の穴の影響が大きいのかを明らかにした．
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Fig．5．12　Remodelng　method　of　lubricating　nozzle
　図5．12に2穴仕様の潤滑油ノズルを1穴仕様に改造した方法を示す．基本となる潤滑
油ノズルは，中心に直径5mmのドリル穴があけられており，その入り口部にM6の雌ね
じを加工して外形6皿mのチューブ継手を取り付けて潤滑油装置と接続してある．2穴の
うち1穴を使用する方法として，先端側の穴を使用する場合は，潤滑油ノズル内部に入り
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口側の穴が当たる位置にシール加工を施した内径4mmのチューブを挿入して，先端側の
穴のみが使用できるようにした．入り口側の穴を使用する場合は，先端部の穴が当たる位
置の外径にシール加工をし，さらに内径部分もシール材で栓をした4mmのチューブを挿
入して使用した．チューブの途中の噴射させたい穴が当たる位置には切り欠きを設けて潤
滑油が噴射できるようにした．シール材にはテフロン製のシールテープを使用して，チュ
ーブに張力を与えながら巻き付けた．潤滑油ノズルへ組み込み後の漏れ試験は，シールを
行った穴に石鹸液を塗布した後に，エアを流して気泡が発生するかどうかで判断した．こ
の時，供給するエアの圧力は0．1MPaから0．45Mpaまで変化させてエア漏れを判断した．
　5．2．4ノズル内面流体研磨装置
　潤滑油ノズルの噴射穴の入り口に面取り加工を行う場合は，5．2．1項で示した試験ノズ
ルのように噴射穴の加工部分を外部に取り出すことができる構造であれば加工は容易であ
る．しかし，実際の機械で使用している潤滑油ノズルは，図5．2で示したような止まり穴
構造となっているために，ドリルやエンドミルなどの切削工具を用いて加工を行うことは
できない．今回は，実際の機械で使用する潤滑油ノズルを加工することを前提として，加
工したい部分にシリコンと砥粒を混ぜた流体を高圧で供給して研磨加工を行う「流体研磨」
工法33）を用いた．この工法は砥粒加工の一種であるため，加工表面は非常に滑らかとな
る．表52に使用した研磨流体の仕様を示す．研磨流体は重量比で30％のシリコンに同じ
く重量比62％の砥粒を混ぜて製作した．潤滑油ノズルの内面からの剥離性を向上させる目
的で重量比5％の流動パラフィンを添加し，可塑度を調整するために重量比3％のシリコ
ンオイルを添加した．砥粒はマルトー製の＃1000の炭化ケイ素を使用し，シリコンは信越
化学製の材料を使用した．以上の組合せによって，可塑度56の研磨流体を得ることがで
きた．また，シリコンと砥粒の混合にはニーダ（混練機）を使用した．
Table5．2　Speci丘cation　of　pohsh血g　media
S丑ioon　carbide62wt％
S皿ioon 30wt％Component　of　poh8hing　media
Hquid　para伍n． 5wt％
S且ioon　o皿 3wt％
Abra8ive　g面n ＃1000
Pla8ticity 56
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　図5．13に流体研磨装置の概念図を，図5．14に使用した流体研磨装置の外観を示す．装
置は2本の油圧シリンダを対向させてシリンダロッド同士を接続したものである．一方の
シリンダには油圧装置を接続して研磨流体の加圧用として使用し，もう一方は油圧装置な
どの配管は行わずに，シリンダの内部に研磨流体を充填して研磨流体を押し出すためだけ
に使用する構造とした，実際に使用する場合は，油圧側ピストンをいっぱいに引き込み研
磨流体側のピストンを押し出した状態にして，研磨流体側の油圧室の部分に研磨流体を満
たす．ここで油圧側ピストンを押し出すと研磨流体側のピストンは押し込まれて内部の研
磨流体が押し出される．この押し出された配管の先端に研磨したい物を接続しておけば内
部が研磨される．今回は，この配管の先端部分に潤滑油ノズルを接続して内部の噴射穴入
り口を研磨した．
1」ubricating　nozzle
Media　cylinder
Polishing　media
Fig．5．13
Hydraulic　pre88ure　unit
　Connecting　rod　　　　　Hydraulic　cyhnder
Concept　of且uid　poh8hing　equipment
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Fig．5．14　Appearance　of　flUid　polishing　equipment
　5．3　実験結果と考察
5．3．1流体研磨とノズル流量
　図5．15に潤滑油ノズルに流体研磨を行っている状態を示す．噴射穴から研磨流体が流
出していることがわかる．図5．16にエア供給圧力を0．3MPaとした時に，噴射穴径が0．5，
1，1．5mmの潤滑油ノズルに流体研磨を行ったときの研磨時間と流量の変化の関係を示す．
これより，流体研磨の時間が長いほど流量が増加していることがわかる．また，図5．17（a）
にそれぞれの噴射穴径におけるエアの供給圧力と流量の関係を流体研磨の有無に関して比
較した結果を示し，（b）に実際の流量を理論流量で除して求めた流量係数を比較した結果を
示す，これらの結果より，噴射穴の径を大きくしなくても流体研磨を行うことによってエ
アの流量および流量係数が増加していることがわかる．このグラフより，流体研磨の時間
tと流量係数αとの関係を求めると次の式のように表すことができる．
　α＝：1．85×10－4t十αo　　　　（1）
したがって，流体研磨ノズルを軸受の潤滑油ノズルとして使用すれば，軸受内部に潤滑油
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を供給しやすくなると言える．また，エアの供給量が増加することから，エアによる冷却
効果の向上も期待できる．ただし，過度の流体研磨は噴射穴全体を加工し過ぎることが考
えられ，噴射穴の径が拡大してしまう可能性がある．この場合，流量は増加するが流速は
高くならないばかりか低くなる可能性もある．
　図5．18に9分間流体研磨を行った潤滑油ノズルの噴射穴形状をシリコンで転写し，噴
射穴の中心部分で切断してその切断面を観察した結果を示す．この結果，流体研磨により
噴射穴の入り口部分が滑らかにR形状加工されていることがわかる．測定顕微鏡を使用し
てこのR形状の半径を3点測定によって求めたところ，R＝0．25mmであった．
　以上の結果より，潤滑油ノズルに流体研磨を行うことは軸受の潤滑と冷却に効果がある
ことが期待できるといえる．そこで潤滑油ノズルに流体研磨を行った場合と行わない場合
で軸受外輪の温度上昇がどのように変化するかを測定した．
Fig．5．15　Condition　for　fluid　polishing
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Fig．5．16　Relationship　between　flow　rate　and　poli8hing　time
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Fig．5．17　Flow　rate　and　flow　coefficient
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Fig．5．18　Cross－sectional　shape　of　injection　hole
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Fig．5．19　Bearing　temperature　rise　with　polishing　and　Without　polishng　nozzle
　図5．19に軸受回転数を3000rpmとした時のπrad位置の軸受外輪温度を測定した結果
を示す．この時，潤滑方法はマイクロフォグ潤滑（TACO製）として，潤滑油供給量は軸受
1個当たり0．03mUminとして，潤滑エアの供給圧力は0．15MPaに設定した．この図で，
実験開始後80min付近から軸受の温度が低下しているのは，・一　17℃の冷却エアを
120NIVmin供給したためである．これより，潤滑油ノズルに流体研磨を行うことで軸受
外輪の温度が約1．5℃低下している．これは，軸受に供給される潤滑油供給量自体は微量
であることから，エア流量の増加によって軸受外輪の温度が低下したものと思われる．
　5．　3．2潤滑油の噴霧状態
　潤滑油ノズルの噴射穴入り口部に流体研磨を行うことで流量特性が向上することは先
に述べた．しかし，噴射穴の形状やエアの供給圧力によって，噴射された潤滑油がどのよ
うな噴霧形状で軸受に供給されているかは明らかになっていない．
　図5．20に噴射穴の長さを1．5mmとして噴射穴の入り口に面取りを行った場合と行わな
い場合で，噴霧形状がどのように異なるかを観察した結果を示す．これより，噴射穴の入
り口に面取りを行うと噴霧の広がりが若干小さくなっていることがわかる．また，面取り
を行った場合の噴霧の方が境界線が明確になっており，中心部の色の濃い部分の面積が少
ないことがわかる．これは，面取りを行ったことで噴射流量が増加したために噴霧の直進
性が向上したためであると思われる．ただし流速自体が早いために，理論的には乱流とな
つていることから糸状を示す層流の噴霧を得ることはできないものと考えられる3a！．
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　図5．21（a）（b）に噴射穴の入り口に面取り加工を行った場合と行わない場合について，噴
霧角度がどのように変化するかを噴射穴の長さを変えて測定した結果を示す．これより面
取り加工を行わない場合は，噴射穴の長さが長くなると噴霧角が小さくなることがわかる．
これは，噴射穴の長さが長くなることで，管内流れが乱流から層流に変わりつつある状態
であるためと思われる．また，面取りを行った場合の噴霧角は，噴射穴の長さにかかわら
ず13度程度であることがわかる．この結果噴射穴の入り口部の面取り加工は，エア供給
圧力に関わらず噴霧角を小さくする効果があることがわかる．これは，面取りを行うこと
で流量が増加したことによって流体の慣性力が増加して噴射後の直進性が向上したことに
よると考えられる．
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Fig．5．21　Relationship　between　spray　angle　and　length　of　nozzle　hole
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　図5．22（a），（b）に横軸にエア供給圧力を取った場合の噴霧角度の変化を示す．これより，
面取りの有無にかかわらず，噴霧角度はほとんど変化しないことがわかる．しかし，面取
りの有無による噴霧角度のバラツキを見てみると，面取りを行わない場合は噴霧角度がバ
ラついており，面取りを行うことでバラツキが小さくなっていることがわかる．この結果
噴射穴の入り口部の面取り加工は，エア圧力の変化により生じる噴霧角度のバラツキに対
しても効果があることがわかる．これは噴射穴の入り口に面取りを行うことで縮流による
絞りの抵抗が低下したためと思われる。
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Fig．5．22　Relationship　between　spray　angle　and　pres8ure
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　図5．23に噴射穴の長さによって噴霧形状の直線部分の長さがどのように変化するかを
面取りの有無で測定した結果を示す．これより，面取りを行わない場合は噴射穴の長さと
噴霧の直線部分の長さとの関係に規則性は無いと思われるが，面取りを行うことによって
噴射穴の長さが長くなると直線部分の長さも長くなる傾向があることがわかる．この原因
として，面取りを行うことによって噴射穴に流れ込む潤滑エアが整流されて，入り口部に
発生する縮流が面取りを行わない時に較べて減少したことで潤滑エアが安定して流れるよ
うになったためと考えられる．
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Fig．5．23　Relationship　between　length　of　linear　portion　of　spray　and　length　of　nozzle
　5．3．3潤滑油の噴射穴数と流量比
　工作機械で使用されている潤滑油ノズルは2穴仕様の場合が多く，これは転動体と内輪
軌道面および外輪軌道面とのそれぞれの接触点に潤滑油を供給する目的であることはすで
に述べた．
　図5．24に噴射穴の直径が1mmで長さが1．5mmの潤滑油ノズルに面取りを行った場合
の圧縮エアの圧力とそれぞれの噴射穴の流量との関係を測定した結果を示す．また，図
525に同じ直径の噴射穴を持つ潤滑油ノズルに面取りを行わないで，圧縮エアの圧力とそ
れぞれの噴射穴の流量との関係を測定した結果を示す．これより，どの圧力についてもそ
れぞれの噴射穴の流量に差は無く，この傾向は噴射穴の入り口に面取りを行っても行わな
くても同様の傾向であることがわかる．これは，潤滑油ノズルの主管路の直径が5mmで
あり噴射穴の直径が1mmであることから，噴射量に対するエアの供給量が十分であった
のと，噴射穴の間隔が13mmと短かったために差が出なかったものと考えられる．主管路
が細く，噴射穴の間隔が長い場合は2個の噴射穴の流量には差が出たものと考えられる．
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しかし，実際の軸受の潤滑油ノズルは今回の実験で使用したものとほぼ同様の仕様である
ことから，2個の噴射穴の流量に差はないと言える．したがって，軸受の発熱に合わせた
潤滑と冷却を行おうとする場合には2穴の仕様を変える必要がある．たとえば，外輪側軌
道面に多くの潤滑エアを供給したい場合は，外輪側の噴射穴に面取り加工を行い内輪側に
は面取りを行わない事が考えられる．これにより，内輪側の噴射穴より外輪側の方が約
30％多くの潤滑エアを軸受に供給する事が可能となる．
　2穴の潤滑油ノズルにおいて一方の噴射穴のみに面取り加工を行う場合は，加工性の問
題があるが先に示した流体研磨を行うとすれば，一方の噴射穴を閉鎖しておけば研磨流体
は閉鎖していない方の穴のみを研磨する事になるので，問題は無いと考える．
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Fig．5．24　Flow　rate　balance　of　2　injection　holes．（With　chamfer）
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Fig．5．25　Flow　rate　balance　of　2　injection　holes．（Without　chamfer）
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　5．3．4潤滑油の噴射穴数と軸受温度
　工作機械で使用されている潤滑油ノズルの多くは2個の噴射穴を有しているが，軸受の
回転中の発熱を考えると，転動体に働く遠心力のために外輪側軌道面と転動体の接触点に
おける発熱量の方が内輪側の発熱量よりも多いはずである．したがって先に示した流体研
磨による流量調整を用いることで，発熱の多い外輪側軌道面に対してより効率の良い潤滑
と冷却ができるはずである．しかし，内輪側と外輪側の潤滑を切り替えてどちら側を潤滑
する方が効率が良いかを明らかにした報告は見あたらない．
　図5．26にオイルエア潤滑を使用した場合，図5．27にマイクロフォグ潤滑を使用した場
合それぞれについて，2個の噴射穴を選択して使用した場合の軸受外輪の温度上昇を示す．
この時，軸受外輪の温度は位相角πradの位置で測定し，軸受の回転数は3000rpm，実験
室の温度は23℃とした．また，冷却エアは汎用冷風発生器を用いて一4℃の冷却エアを
120NI／min供給した．
　この結果より，どちらの潤滑方法においても外輪側の噴射穴を使用した方が軸受の温度
上昇が減少していることがわかる．また，2個の噴射穴を使用した場合と内輪側の噴射穴
を1個使用した場合と比較すると，軸受の温度上昇はほとんど変わらないことがわかる．
これは，2穴の場合でも潤滑油は内輪側の噴射穴より噴射されてしまい外輪側から噴射さ
れる量が少ないことが原因であると考えられる．このために，内輪側の噴射穴をふさぐこ
とで遠心力による発熱の多い外輪軌道面側に潤滑エアの噴射量が増加したことから，効率
良く外輪軌道面の潤滑と冷却が行われたものと思われる．
　　　　　　　　　1
　　　　　　3　　　　　　　　　　・◇2H・1・・
　　　　　　1価△△△△△△
　　　　　　　　　　　　　　　　　△4・△△←　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　△△奉△△
　　　　　　　　・1
　　　　　　　　　　0　　　　　　10　　　　　20　　　　　30　　　　　40　　　　　50
　　　　　　　　　　　　　　　　　Time　min
Fig．5．26　’llemperature　of　bearing　in　changing　number　of　injection　hole（Oil＆air）
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Fig．5．27　Temperature　of　bearing　in　changing　number　of　injection　hole（Micm－fog）
　5．4　　ま　と　め
　実際の工作機械主軸で使用している潤滑油ノズルの潤滑および冷却性能を向上させる
ための方法に関して実験を行った．潤滑効率を向上させるためには，適量の潤滑油を軸受
内部の転動体と軌道面の接触点に供給しなければならない．また冷却効率を向上させるた
めには，潤滑エアや冷却エアをいかに多く軸受内部に供給するかが重要となる．本実験で
は潤滑油ノズルの噴射穴に流体研磨を行い流量特性の向上をはかると共にモデルを用いて
噴霧形状の測定を行った．また，噴射穴の位置を変えることで軸受の温度上昇の変化を測
定した．その結果，以下のことが明らかとなった．
　　（1）潤滑油ノズルの噴射穴内面に流体研磨を行うと，エアの噴射流量が増加して軸受
　　　　の冷却効率を向上させることができることが明らかとなった．この効果は，実際
　　　　の回転軸受にて実験を行った結果，流体研磨を行った潤滑油ノズルを使用すると
　　　　軸受の温度上昇が1．5℃低くなることを確認した．
　（2）噴射穴に流体研磨もしくは面取りを行うと，噴射される流量が増加して噴霧の広
　　　　がり角度が小さくなると共に噴霧の直線部分が長くなり，軸受内部に潤滑エアや
　　　　冷却エアを供給しやすくなることがわかった．
　（3）潤滑油ノズル1個当たり2個の噴射穴を設けている場合は，それぞれの噴射穴か
　　　　ら噴射される流量は同じであることがわかった．また，内輪側と外輪側の噴射穴
　　　　の冷却効果は，外輪側の噴射穴の方が効率は良いことがわかった．このことから，
　　　　潤滑油ノズルは外輪側軌道面に向けた噴射穴を重視して，なるべく多くのエアを
　　　　供給するために流体研磨を行うのが最も効果が高いと考えられる．
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第六章　軸受保持器の形状に関する実験
　6．1まえがき
　高速回転用軸受の発熱低減やそれに伴う熱変位の低減および軸受の寿命向上に関して
は，多くの潤滑や冷却方法が実用化されていることは既に述べた．また，前章までで冷風
潤滑という新しい潤滑と冷却に関する方法を提案した．しかし，一般に使用されている軸
受の保持器は，低速回転用の軸受では鋼銀をプレスで成形してりベットで固定したプレス
保持器が用いられており，高速回転用の軸受では黄銅を加工したもみ抜き保持器やフェノ
ールなどの樹脂を成形した保持器が用いられているが保持器の形状自体に工夫は見られな
い．したがって，軸受からの発熱原因の一っである保持器と転動体および，保持器と軸受
の内外輪軌道面との摩擦による発熱に関しても工夫する必要がある，
　また，軸受の潤滑を効率良く行うためには，供給した潤滑油やエアが軸受内部に侵入し
やすく排出されやすいという意味で貫通効率が良いことが必要である35）．しかし，先に述
べた高速回転用軸受保持器の形状を見てみると，潤滑油やエアの貫通効率に関しては全く
配慮されていないと考えられる．また，保持器の形状を変えて軸受の発熱や寿命がどのよ
うに変化するかを検証した文献も見あたらない．ほとんどの軸受の場合，保持器の形状に
関しては転動体と保持器および，保持器と内輪もしくは外輪との隙間に関して配慮してい
る程度であると思われる．
　本章では，軸受に潤滑油を供給する全ての潤滑方法に適用可能な貫通効率の向上を目的
とした保持器を提案し，試作して実際の軸受に組み込んでその効果を明らかにする．
　6．2　実験方法および実験装置
　高速で回転する主軸に用いられた軸受の内輪は，主軸と同じ回転数で回転している．また，
転動体および保持器は主軸回転数のおおよそ半分の回転数で公転している36）．したがって，回
転する軸受の両端面には内輪と保持器の公転によって発生した空気の流動層が存在している，
オイルミストやオイルエア潤滑などの圧縮エアを用いた微少オイル潤滑の場合，潤滑エアの比
重がほぼ空気と等しいために流動層を突き抜けて軸受内部に潤滑エアを供給することは非常に
困難である．軸受に供給する冷却エアに関しても同様のことが言える，冷却エアの冷却効率を
高くするためには，軸受内部に多くの冷却エアを供給することが必要であり，同時に軸受内部
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で熱交換を行って温度が上昇したエアは，速やかに軸受の外部へ排出する必要がある．
　そこで，エアの流れを生成させるために表面に溝を設けた保持器を提案してその効果を検証
することを目的として2種類の保持器を設計製作した．図6．1ω，⑤に完成した保持器を示す．
（a）は保持器の内外周面にねじ溝を加工してあり，保持器の回転によるねじ溝のポンプ効果によ
って潤滑エアや冷却エアを効率良く軸受内部に導くと同時に排出する事を目的としている．こ
の場合，保持器表面がねじ溝となっていることから潤滑油やエアがねじ溝に沿って排出される
ために，軸受内部に滞留している時間が長くなる．これによって，熱交換効率の悪いエアにお
いても冷却能力が得られるようにすることを目的としている．（b）は保持器の外周面に幅8㎜の
溝を中心線に対して30度の角度で加工しており，ねじ溝タイプよりも大きなポンプ効果が期待
できることから，常に新しい潤滑剤やエアを軸受内部に取り込むことが可能となると考えられ
る．また，ポンプ効果が大きいことから軸受の回転と共に発生している流動層の代謝も効果的
に行うことができるものと思われる．図6．2にねじ溝タイプ保持器の加工図を，図6．3に幅広
溝タイプ保持器の加工図を示す．これらの保持器は砲金製で，転動体保持用の穴の中心で左右
に分割できる構造となっており，組み付け時にはM3の十字穴付き止めねじで固定する．形状
精度を向上させるために，最終仕上げは左右の保持器を組み付けた状態で内外周面，両端面お
よび転動体用穴の内面を精密研削仕上げしてある．
　実験は，最初に3章で使用したオイルミスト潤滑を行った軸受に対して，通常の潤滑方法に
おける溝付保持器の効果を確認するために冷却エアを供給しないで軸受外輪の温度および主軸
端面の軸方向の熱変位を測定した．次に，冷却エアを供給して同様の実験を行い冷風潤滑にお
ける溝付き保持器の有効性を検証した．本実験では主軸回転数を5000rpmとして，潤滑油は月
島食品製ブレドール32を使用して供給量は軸受1個あたり0．025mIノ㎡n，実験室の温度は
23℃とした．
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（a）Screw　type　retatner
（b）Wide　groove　type　retainer
　　Fig．6．1　2type　retainer
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Fig．6．3　Drawing　of　Wide　groove　type　retainer
107
6．3実験結果と考察
　図6．4に軸受メーカにて標準で取り付けられている保持器を使用した時の軸受外輪の温度上
昇と軸方向の主軸熱変位を示す．この保持器はフェノール樹脂製の一体構造のもみ抜き保持器
である．図6．5にねじ溝タイプ保持器，図6．6に幅広溝タイプ保持器をそれぞれ使用して冷風
潤滑を行わない場合の軸受外輪の温度上昇と軸方向の主軸熱変位を示す．これよりねじ溝タイ
プの保持器では，溝の明確な効果を確認する事はできなかった．この理由としてねじ溝タイプ
の場合は，ねじのピッチを2㎜としたためにねじれ角力s’小さくなってしまったことから，回
転によって発生するポンプ効果が小さくなったと同時に，潤滑油の表面張力で溝の内部に潤滑
油が滞留したためにポンプ効果が発生せず，さらに滞留した潤滑油の撹搾抵抗や油膜のせん断
による発熱が影響したものと考えられる．一方幅広溝タイプの保持器の場合は，標準の保持器
の熱変位が約55μmで軸受の温度上昇が約30℃であったのに対して，熱変位が約40μmに減
少し軸受の温度上昇は約20℃に低下しており明確な差が見られた．これは，溝の幅が広くさら
にねじれ角が大きいためにポンプ効果が発生しやすかったのと，供給した潤滑エアが軸受内部
に侵入すると同時に排出され，潤滑と冷却が効率よく行われたことが原因と思われる．この結
果より，保持器に溝を設けることは，軸受の温度上昇の低減に効果があるといえる．
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　図6．7に標準保持器の軸受に汎用冷風発生器を使用して冷風潤滑を行った時の軸受外輪の温
度上昇と軸方向の主軸熱変位を示す．図6．8に幅広溝タイプ保持器を組み込んだ軸受で同じ条
件で実験を行った時の軸受外輪の温度上昇と軸方向の主軸熱変位を示す．この結果より，幅広
溝タイプの保持器は冷風潤滑においても軸受の温度上昇および主軸熱変位の低減に効果がある
ことがわかる．
9
????』????
20
15
10
5
0
　　　　　　　　　　　　口Orad
－5　　・…　一一・・噛一層一一・・・・…　一×皿’ad
　　　　　　　　　　　　◇Room　Temp．
・10
0 20 40　　　　60
Time　min
△皿ノ2rad
X　3∬12rad
O　Displacement　1
80 100
30
25
20
15
10
5
0
??????????
Fig．6．7　Bearing　temperature　by　normal　type　retainer　with　cooling　air　lubrication
????』?????
20
15
10
5
0
一5
一10
0 20
口Orad
△π／2rad
l×πrad
IX3π／2rad
30
25
：…P◇R・・mT…．　20
　　10Displacement　I
40　　　　60
Time　min
80 100
15
10
5
0
?????????。??
Fig．6．8　Bearing　temperature　by　Wide　groove　type　retainer　with　cooling　air　lubrication
110
6．4　まとめ
　軸受自体の潤滑と冷却性能を向上させることを目的として，保持器の形状を工夫して実
験を行った．これらの性能を向上させるためには，軸受内部に適量の潤滑油を取り込み排
出する能力を向上させる必要がある．本章では保持器の表面に保持器の自転によってポン
プ効果が発生するような溝を設けて実験を行った結果，以下のことが明らかとなった．
　（1）保持器の表面にポンプ効果を発生させるための溝を加工することで，軸受の冷却
　　　　効率を向上させて温度上昇を低減して熱変位を小さくすることが可能であるこ
　　　　とがわかった．
　（2）保持器表面の形状はねじ溝では効果が無く，ねじれ角の大きな幅の広い溝形状の
　　　　方が効果は大きいことがわかった．本報では2種類の保持器形状の試験であった
　　　　が，ねじれ角や溝の幅には最適値があるものと思われる．
　（3）溝付き保持器は冷風潤滑でも有効であることがわかったと同時に，オイルエア潤
　　　　滑やオイルミスト潤滑あるいはジェット潤滑にも有効であると思われる．
　（4）溝付き保持器は製作コストが高いところが問題点であり，本報で行ったような素
　　　　材からの削り出しの場合は非常に高くなる．しかし，同じ形状をフェノールなど
　　　　の樹脂材料で射出成型によって製作すれば，金型の形状を溝付きに変更するだけ
　　　　ですむため，金型の製作費が若干高くなるが，量産すれば保持器1個あたりのコ
　　　　スト上昇はわずかで済むと思われる．
　（5）以上の結果より，溝付き保持器は性能の面でもコストの面でも非常に有効である
　　　　と言える．
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第7章　結　諭
　転がり軸受の冷風潤滑に関して行った研究結果を以下にまとめる．
　第一章「緒論」では，現在一般に使用されている高速回転主軸を装備したマシニン
グセンタの主軸軸受の潤滑と冷却方法についてその問題点を指摘すると共にその有効
性について述べた．
　第二章「汎用冷風発生器を用いた冷風潤滑に関する基礎実験」では，回転する軸受
に微少量の潤滑油と一20℃程度の冷却エアを同時に供給して，軸受の温度上昇を低減
させる冷風潤滑に関する基礎実験を行った．冷却エアの供給源に市販のボルテックス
効果を応用した汎用冷風発生器および，自作した主軸直結型汎用冷風発生器を使用し
て実験を行い，その温度特性を明らかにすると共に軸受の温度上昇に対する効果を明
らかにした．その結果，汎用冷風発生器は冷却エアの温度が圧縮エアの圧力の影響を
受けるが，市販の物でも自作した主軸直結型でも十分な効果が得られ，軸受外輪の温
度上昇が低減されるだけではなく，温度がサチュレートするまでの時間も大きく短縮
されることがわかった．しかし，汎用冷風発生器は冷却エアの静圧が低いために損失
の大きいノズルは使用できないことから大口径のノズルを1本使用するのが最も効率
が良いことがわかったが，冷却エアの供給位置と冷却エアノズルの数によっては軸受
の円周方向に温度差が発生することがわかった．また，噴射された冷却エアは噴射直
後から周囲のエアと熱交換を行うために0℃以下を保てるのは，ノズル端面から
15mm程度までであることがわかった．
　第三章「冷凍式冷風発生装置を用いた冷風潤滑に関する基礎実験」では，静圧の高
い冷却エアを取り出すことが可能な冷凍式冷風発生装置を使用して実験を行った．実
験では，まず装置の冷却エア発生能力を確認すると共に，冷却エア用チューブの断熱
構造と長さによって冷却エアの温度がどの程度上昇するかを明らかにした．その後，
実際に回転する軸受に冷凍式冷風発生装置を使用した冷風潤滑を行い，その効果を確
認した．その結果，冷風潤滑の配管長さが長くなるほど，また冷却エアの圧力が低く
なるほど断熱構造が重要であり，断熱構造は配管表面の結露や凍結防止にも効果が大
きいことがわかった．また，冷凍式冷風発生装置を使用することで噴射穴の直径が1㎜
の冷却エアノズルを使うことが可能となり，汎用冷風発生器で使用した直径7．5㎜の
ノズルと比較すると冷却エアの温度分布が直線的となり，幅方向の温度勾配が急にな
112
ることが確認できた．さらに，冷却エアの熱量と主軸熱変位の関係をまとめた結果，
主軸の熱変位は冷却エアの生成方法の影響は受けないで熱量の影響を受けることがわ
かった．以上の結果より，冷風潤滑は機械主軸の潤滑に使用できることを明らかにし
た．
　第四章「主軸回転数を変動させた場合の冷却制御に関する基礎実験」では，実際の
工作機械主軸の場合は主軸回転数を変えながら加工を行うが，主軸回転数を変動させ
ると軸受の発熱量も変化するために，冷却エアの持つ冷却能力も制御する必要がある
と考えて主軸回転数を変動させた場合の冷風潤滑条件に関する実験を行った．本実験
では冷凍式冷却エア発生装置の特性から流量を冷却エアの圧力を調節する方法で制御
した．その結果，一定流量の冷却エアを供給したままで，主軸回転数を変動させると
低回転数の領域で過冷却となり，軸受温度が低下すると同時に主軸が引き込まれるよ
うに収縮する方向の熱変位が発生することが明らかとなった．一方，主軸回転数の変
動に合わせて冷却エアの流量を制御すると軸受温度上昇や主軸の熱変位が低減できる
ことがわかった．したがって，冷風潤滑を実際の工作機械主軸に採用する場合は，主
軸回転数に合わせて冷却エアの供給量を制御する必要があり，冷却エアの流量制御を
圧力調整によって行うことは可能であることから実用性は十分にあることがわかった．
　第五章「冷風潤滑ノズルの形状と温度分布に関する実験」では，実際の工作機械主
軸で使用している潤滑油ノズルの潤滑および冷却性能を向上させるための方法に関し
て実験を行った．潤滑効率を向上させるためには，適量の潤滑油を軸受内部の転動体
と軌道面の接触点に供給する必要があり，また冷却効率を向上させるためには，潤滑
エアや冷却エアをいかに多く軸受内部に供給するかが重要となる．本実験では流量特
性を向上させる目的で潤滑油ノズルの噴射穴に流体研磨を行うと同時に，潤滑油ノズ
ルのモデルを用いて噴霧形状の測定を行った．その結果，潤滑油ノズルの噴射穴内面
に流体研磨を行うとエアの噴射流量が増加することが明らかとなり，実際の軸受では
流体研磨を行った潤滑油ノズルを使用した方が軸受の温度上昇が少なくなることを確
認した．また軸受に供給した冷却エアは，保持器の公転によって発生する流動層が障
害となり冷却エアは軸受内部に侵入できないで，流動層と共に軸受外側を連れ回りし
ながら周囲を冷却していることがわかった．さらに潤滑油ノズルのモデルを使用した
実験では，噴射穴に流体研磨もしくは面取りを行うと流量の増加により流速が向上す
ることから，噴霧の直線部分が長くなり軸受内部に潤滑エアや冷却エアを供給しやす
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くなることがわかった．また潤滑油ノズル1個当たり2個の噴射穴をもうけている場
合でも，各噴射穴の流量は同じでありまた，内輪側と外輪側の噴射穴の冷却効果に関
して比較すると，外輪側の噴射穴の方が効率が良いことがわかった．この結果より，
潤滑油ノズルは外輪側軌道面に向けて噴射穴を設けて，なるべく多くのエアを供給す
るために流体研磨を行うのが最も良いことがわかった．
　そして第六章「軸受保持器の形状に関する実験」では，リテーナの形状を冷却エア
が軸受内部で効率よく循環できるように工夫した．冷却エアの循環効率を向上させる
ためには，軸受内部に適量の潤滑油を取り込み排出する能力を向上させる必要がある
と考え，本章では保持器の表面に保持器の回転によってポンプ効果が発生するような
ねじれ溝を設けた．ねじれ溝はねじれ角が小さいねじ状の物と幅が広くねじれ角の大
きいものの2種類で行った．その結果，保持器の表面にポンプ効果を発生させるため
の形状を加工することで，軸受の冷却効率を向上させることが可能であり，溝の形状
はねじ溝では効果が無く，ねじれ角の大きな幅の広い溝形状の方が効果が大きいこと
がわかった．しかし，製作における問題点として本報で行ったような素材からの削り
出しの場合は製作コストが高いことが挙げられるが，フェノールなどの樹脂材料で製
作すれば，金型の形状を溝付きに変更するだけであるため，量産すれば保持器1個あ
たりのコスト上昇はわずかで済むと思われる．これより，溝付き保持器は性能の面で
もコストの面でも非常に有効であることが明らかとなった．
　また，付録とした「冷風潤滑のマシニングセンタ主軸への適用」では，オイル＆エ
ア潤滑を装備しているマシニングセンタを使用して，そのの潤滑用エアの代わりに冷
却エアを供給した冷風オイル＆エア潤滑として実験を行った．その結果，マシニング
センタの潤滑用既存配管を利用して冷風潤滑を行った場合，ジャケット冷却を停止さ
せるとモータの発熱が大きく，主軸頭全体が熱の影響を受けてしまうために冷風潤滑
の効果はほとんど期待できないことがわかった．また，主軸駆動モータビルトイン方
式のマシニングセンタの場合は，軸受の潤滑配管が駆動モー・一・・タの近傍を通過する構造
であるために，そのままの構造で冷却エアを供給してもモータ部分を通過する時に温
度が上昇してしまうことが明らかとなった．したがって，マシニングセンタに冷風潤
滑を採用する場合は，駆動モータの冷却機構は必要であり，冷風潤滑用の配管は断熱
構造が必要であると同時に駆動モータの周囲は避けて配管する必要がある．したがっ
て，既存の微少オイル潤滑を採用したマシニングセンタを冷風潤滑仕様に改造するこ
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とは困難であることがわかった．また，冷凍式冷風発生装置のイニシャルコストが高
いために，現状ではコスト面で他の潤滑方法と比較して不利であることが明らかとな
った．
　本研究のまとめは以上である．しかし，冷風潤滑は使用する油剤が微量であること
から保守が容易であり，作業環境を悪化させることなく高精度の機械主軸を実現する
ことが可能である．また，周辺機器が少なく配管も簡素で済むために故障率も低くな
ると考えている．したがって，今後はさらに冷風潤滑の効率を上げるために，主軸モ
ータの発熱対策および潤滑用の配管の断熱構造に関して改良を加える必要があると考
えている．これにより，周辺機器および機械本体の配線配管さらに制御回路の非常に
簡素な超高速マシニングセンタが実現できると思われる．
　今後の課題としては，本論文では解析することができなかった軸受の発熱量による
温度上昇と冷却エアの冷却能力との関係について理論解析を行い，軸受の運転条件に
対する冷風潤滑の最適仕様を設計計算の段階で求められるような基礎理論を確立する
必要があると考えている．また，冷風潤滑に適した主軸構造を設計して簡単な構造で
熱変位の少ない高速主軸を実際のマシニングセンタ用の主軸として具体化したいと考
えている．同時に，現状では小型化されているとは言い難い冷凍式冷却エア発生装置
に関して，機械1台ごとに装備できるような大きさと価格になるような装置も考案す
る必要があると考えている．
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付録　冷風潤滑の高速マシニングセンタ主軸への適用
　1．　ま　え　が　き
　本論では，冷風潤滑の効果について明らかにした．しかし，実験はすべて試験装置を使用し
て行ったために，実用化に関する可能性にっいては検証できたとは言えない．実際の工作機械
の主軸では複数の異なる形式の軸受が使用されており，冷却エアの供給に関しても工夫が必要
であると思われる．また，冷風潤滑を行った場合に従来の機械構造と比較して潤滑や冷却機構
のどの部分を削減できるかも明らかにする必要がある．本章では，実際のマシニングセンタに
冷風潤滑を使用してその効果を確認する．また，冷風潤滑のまとめとして，従来の潤滑および
冷却方法と冷風潤滑とのコスト比較を行い，冷風潤滑の有効性について明らかにする，
　2．実験方法と対象機械
　実験には森精機製の立形マシニングセンタMG・40を使用した．表1に本機の仕様を図1に
主軸断面図を示す1）．本機の主軸最高回転数は12000rpmで，主軸には軸受内径が65mmの
セラミックアンギュラ玉軸受を背面組合せで4列使用している．軸受の潤滑にはオイル＆エア
潤滑を使用し，軸受の冷却は軸受外輪のジャケットに温度調整を行った冷却油を流している．
また，主軸の駆動用モ・・一・・一タは主軸と一体となったビルトインモータであり，冷却油は主軸駆動
用モータのステータ外周の冷却も同時に行っている．
　　　　　　　　　　　Table　l　l距st　mach皿e　spec丑ication
Mac㎞e　maker Mod　8e趾
Machine　type MG－40
X・axi8　stroke 560mm
Y・axi88troke 400mln
Z・田ds　stroke 460mm
Spindle　speed 12000rpm
Bearing　I．D φ65mm
Motor　power 7．5／5．5kw（30min／Con8tant）
Lubrication Oi1＆a廿
Lubricating　nozzleφ1mm　x　l　h・le／beadng
1
Rear　beanng
Splndle　motor
　　8tator
Spind　le　motor
　　rotor
Spindle　motor
cooling　j　acket
Front　beanng
cooling　j　acket
F㎏．1　Cross　section　of　spindle
　図2に冷風潤滑用のエア配管に変更したオイルエア潤滑装置の外観を示す．冷風潤滑の実施
方法は，オイル＆エアのミキシングバルブに接続されているエア配管をはずし，その代わりに
冷凍式冷風発生装置からの冷却エアチューブを接続した．ミキシングバルブから軸受までの配
管は主軸頭の内部に配管されているために断熱構造とするのが困難であったので，断熱を行っ
ていない直径4mmのナイロンチューブを標準のままで使用した．潤滑系統は図3．7の回路を
使用し，潤滑油ノズルは軸受1個あたり直径1mmの噴射穴を1個設けたメーカの標準部品を
そのまま使用した．
2
　実験方法は，主軸回転数を3000rpmから3000rpmおきに12000rpmまで段階的に増加さ
せ，各回転数における軸方向の熱変位がサチュレートしてから次の回転数に切り替えるように
した．実験は，最初に潤滑回路および冷却回路は標準のままの仕様で行い，この結果を基準デ
ータとした．次に潤滑回路はそのまま使用して，軸受と駆動用モータステータのジャケット冷
却のみを停止した状態で主軸の熱変位を測定した．最後にミキシングバルブに冷却エアを接続
して冷風オイル＆エア潤滑として主軸のジャケット冷却を停止したままで熱変位を測定した．
Fig．2　　0il＆air　lubricating　unit
　3．結果と考察
　図3に潤滑回路および冷却回路を標準仕様のままで実験を行った場合の主軸熱変位を示す．
これより6000rpmでは10μm程度の熱変位であり，9000hrpmでは14μm変位し12000rpm
では22μm変位していることがわかる．これは，軸受自体の発熱による主軸の突き出し量の変
位と駆動モータの発熱に起因する主軸頭全体の熱変位を加えた変位量である．次に図4にオイ
ル＆エア潤滑はそのまま使用して，主軸と駆動用モータステータのジャケット冷却を停止した
状態で主軸の熱変位を測定した結果を示す．これより，ジャケット冷却を停止すると熱変位が
サチュレートしないことがわかる．本実験では，マシニングセンタの破損を考慮して主軸熱変
位が50μmに達したところを目安として実験を打ち切ったが，実験開始から60min経過して
3
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も熱変位はサチュレートしない．この原因としては，軸受外輪のジャケット冷却を停止すると
共に主軸駆動モータステータ外周のジャケット冷却も停止したことで，モータの温度が高くな
り主軸頭全体の温度が上昇したことが考えられる2）．
図5に主軸のジャケット冷却はそのまま使用して，オイル＆エア潤滑を冷風オイル＆エア
潤滑に変更して熱変位を測定した結果を示す．これより6000rpmでは1μm程度の熱変
4
位であるが，9000rpmでは19μm変位し12000rpmでは27μm変位していることがわ
かる．冷却エアを使用しない通常のオイル＆エア潤滑と比較して6000rpmでは熱変位が
減少しているが，9000rpm以上では通常のオイル＆エア潤滑の方が熱変位の少ない結果と
なった．これは，今回使用したマシニングセンタの潤滑油ノズルが軸受1個当たり1本し
か使用されていないことから，冷却エアが軸受の円周方向に均等に供給されないで局部的
に供給されたために，軸受が偏った熱変形を発生したことで偏荷重が発生したものと考え
られる．したがって，従来のオイル＆エア潤滑の配管をそのまま流用した冷風オイル＆エ
ア潤滑では効果が得られない場合があることがわかった．
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　図6に冷風オイル＆エア潤滑を使用して主軸と駆動モータのジャケット冷却を停止したまま
で熱変位を測定した結果を示す．これより，ジャケット冷却を停止すると標準のオイルエア潤
滑と同様に熱変位がサチュレートしないことがわかる．この原因としては，供給した冷却エア
の流量が軸受の発熱と駆動モータの発熱による主軸頭全体ならびに主軸の温度上昇に対して不
足していたと考えられる．図7に標準のオイル＆エア潤滑と冷風オイル＆エア潤滑の主軸の熱
変位を併記する．これより，3000rpm時の熱変位が冷風オイルエア潤滑の方が小さく，6000rpm
以上になるとグラフの傾きにほとんど差が無いことがわかる．この原因は，回転数が低い領域
では軸受と駆動モータの発熱が少ないために冷却エアの効果が現れているが，回転数が高くな
るとモータの発熱が大きくなり主軸頭全体に影響をおよぼすために冷却エアの効果が隠されて
5
しまうものと考えられる．また，標準の配管は潤滑油チューブが駆動用モータのステータ近傍
を通過して軸受に配管されており，ジャケット冷却を停止してしまうとステータの温度が高く
なり，これによってチューブおよび内部の冷却エアが温められてしまったことも原因の一つで
あると思われる．
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　図8に冷風オイル＆エア潤滑を行った場合の潤滑油供給装置の状態を示す．ミキシングバル
ブ全体が霜で覆われており，さらに実験を続けると霜のつき方は激しくなることが確認された．
同様に，ミキシングバルブに接続された圧力計および圧力スイッチも結露しており，時間がた
つとこの部分も霜で覆われることがわかった．また，ミキシングバルブからそれぞれの軸受に
潤滑油を供給するためのチューブも表面が霜で覆われていることがわかる。これらの結果より，
圧力計や圧力スイッチに関しては，－30℃以下でも誤動作しない機器の採用が必要であり，潤
滑用チューブに関しては凍結によって折損しない材質の選択が必要であると思われる。
Fig．8　Surface　8tate　of　miXing　valve
　4．従来の潤滑方法と冷風漏滑とのコスト比較
　表2にジェット潤滑とオイル＆エア潤滑および冷風潤滑それぞれにおけるイニシャルコスト
を示す．これより，オイル＆エア潤滑のコストが最も低く次にオイルジェット潤滑冷風潤滑
の順番となり，冷風潤滑のイニシャルコストが最も高いことがわかる．これは，オイル＆エア
潤滑の主要装置が潤滑油供給装置とノト型の冷却油温度調整装置だけであるのに対して，オイル
ジェット潤滑では大量の潤滑油を使用するために大型の潤滑油温度調整装置やタンクおよび，
潤滑油送油ポンプに加えて潤滑油回収用のポンプと配管を必要とする．また，冷風潤滑では
7
Tab】b　2　　1nitial　co8t　of　each　lub】dcat血9
Jet　lubhca血onOi1＆ah　lub血catlon　　Coohng　o皿浮°u1ubhcahon
Lubrica価ng　1血t ￥0 ￥450，000 1￥450，000
0皿艶mpera㎞
@　oontmller ￥1，000，000 ￥350，000 ￥0
Coohng　o皿t㎝k ￥500，000 茎200，000 ￥0
Cooli㎎jad壷et 箪150，000 蓼150，000 ￥0
Hph19 ￥250，000 薯100，000 茎30，000
Coolhlg　ah　unit ￥0 ￥0 蓼3，㎜，000
Total雌t楓cost ￥1，900，000 蓼1，250，000 ￥3，480，000
Table　3　　Rum血ng　cost　of　each　lubricating
Jet　lubh（垣tめnOi＆ah　lubricat註m　　Cooli㎎o皿浮≠奄秩@Iub盛cation
Compme8gor 1500W 600W 600W
Compressor 0 0 400W
Conden8er 12W 12W 0
Agitator　lnotor 50W 50W 0
0逓fbed　motor 750W 400W 0
Suctio戯pump 750W 0 0
Ekx加c　power
@unit　hoe 75Ybnlh 25Ybnlh 25Ybnlh
Total　power 3062W 1062W 1000W
冷凍式冷風発生装置が必要でありこの価格が高いことが原因である．今後冷凍式冷風発生装置
の量産効果によるコストダウンが必要であると言える．
　次に，表3にジェット潤滑とオイル＆エア潤滑および冷風潤滑それぞれにおける消費電力を
示す．この結果，冷風潤滑とオイルエア潤滑の消費電力がほぼ同じで，オイルジェット潤滑の
113であることがわかる．これは，冷風潤滑では冷凍式冷風発生装置の消費電力だけであるが，
オイル＆エア潤滑の場合は冷却装置で使用している冷凍機の消費電力と冷却油循環用のポンプ
の消費電力が加わるために両方法の消費電力がほぼ同じになったと思われる．ジェット潤滑の
場合は大量の冷却油を循環させて冷却しなければならないために，冷却装置の冷凍機に加えて
8
送油ポンプと吸引ポンプも容量の大きなものが必要なために消費電力が大きくなっている．ジ
ェット潤滑と冷風潤滑の消費電力の差によってイニシャルコストが何年で償却できるかを計算
すると以下のようになる．
　1日2交代で20時間機械を稼働させると仮定して，ジェット潤滑の1時間あたりの消費電
力コストを75円，冷風潤滑のコストを25円とすると，1日あたり
　（75－25）・20＝1000　円
の差となり，年間240日稼働と仮定すると年間では，
　1000x240＝240000円
の差が出る．初期投資コストの差をランニングコストで償却するためには，
　（3480000－1900000）÷240000＝6．58
となり，約6年半で償却できる計算になる．
　しかし，ジェット潤滑の場合は大量の油剤を使用することから，保守に手間が掛かることや
油漏れなど突発的な不具合が考えられるなど，人や環境に優しい技術であるとは言い難い．
　一方，オイル＆エア潤滑との比較ではジェット潤滑よりも初期投資が少なくて済むことから，
償却期間はさらに長くなり，コストの面では冷風潤滑は不利であることがわかる．冷風潤滑と
オイル＆エア潤滑との使い分けについては，要求精度や機械の使用環境によって使い分けるべ
きであると思われる．要求精度がそれほど高くない場合や，一般の加工工場で使用する工作機
械の場合はオイル＆エア潤滑を採用して，要求精度が高い場合や恒温室など大量の油を使用し
たり，油の温度変化を避けたい環境で使用する場合は冷風潤滑が好ましいと思われる，
　5．　まとめ
　オイル＆エア潤滑を採用したマシニングセンタの潤滑用エアの代わりに冷却エアを供給し
た冷風オイル＆エア潤滑として実験を行った結果以下のことが明らかとなった．
　　（1）マシニングセンタの潤滑用既存配管を利用して冷風潤滑を行った場合，ジャケッ
　　　　ト冷却を停止させると冷風潤滑の効果はほとんど期待できないことがわかった．
　　（2）駆動モータが主軸と一体となったビルトインタイプの場合は，軸受の発熱よりモ
　　　　ータの発熱が大きいために，冷却エアを駆動モータのステータ外周のジャケット
　　　　にも供給する必要がある．
　　（3）一般のマシニングセンタの場合は，軸受の潤滑配管が駆動モータの近傍を通過す
　　　　る構造となっているために，そのままの構造で冷却エアを供給してもモータ部分
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　　を通過する時点で温度が上昇してしまうと思われる．
（4）冷風潤滑は，要求精度や使用環境に合わせて採用することが望ましい．
（5）マシニングセンタに冷風潤滑を採用する場合は，特に以下のことを考慮して設計
　　する必要がある．
　　・ビルトインモータ方式の場合は，軸受用ジャケット冷却は廃止しても，駆動モ
　　ータの冷却機構は必要である．
　　・冷風潤滑用の配管は，断熱構造が必要であると同時に駆動モV・一・一・タの周囲は避け
　　て配管する必要がある．
　　・冷風オイルエア潤滑とする場合は，ミキシングバルブの結露および凍結を防止
　　するための断熱構造が必要である．
（6）したがって，微少オイル潤滑を採用した既存のマシニングセンタを冷風潤滑仕様
　　に改造することは困難であることがわかった．
（7）コスト面では，冷凍式冷風発生装置のイニシャルコストが高いために，他の潤滑
　　方法と比較すると不利であることが明らかとなった．
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